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А.С. ЯКОВЛЕВ, к.т.н., доц., директор ООО "СПИН", Орел, Россия 
 
НОВИКОВ МИХАИЛ ЛЕОНТЬЕВИЧ В ВОСПОМИНАНИЯХ 
КАНДИДАТА ТЕХНИЧЕСКИХ НАУК ЯКОВЛЕВА А.С. 

 
Статья посвящена 100-летию со дня рождения доктора технических наук, профессора М.Л. Нови-
кова, создателя круговинтовой системы зацепления. Автор, который лично знал М.Л. Новикова, 
вспоминает о встречах с ним, анализирует достижения и проблемы в области внедрения передач 
Новикова. Рассмотрен вклад в развитие зацепления М.Л. Новикова ведущих советских ученых-
"зубчатников", продолживших исследования после его кончины. Также кратко рассмотрена воз-
можность образования передачи М.Л. Новикова классическими методами Виллиса и Оливье. 

Ключевые слова: зубчатая передача, зацепление М.Л. Новикова, контактная прочность. 
 

В 1956 году доктор технических наук, профессор, начальник одной из кафедр 
ВВИА им. Жуковского выступал с лекцией о новом "точечном зацеплении пред-
назначенным для высоконагруженных зубчатых передач" на Коломенском Паро-
возостроительном (ныне з-д Тепловозостроительный), где я работал с 1950 года 
инженером и в это время был аспирантом ВНИТИ (без научного руководителя). 

В ответ на мою просьбу стать моим научным руководителем Михаил Леон-
тьевич дал мне экземпляр своей диссертации и предложил (в качестве испытания, 
как я понял) мне разобраться в ней и посчитать вариант заводской передачи. 

Через месяц я приехал к нему в академию ВВИА им. Жуковского с черте-
жами заводских передач и в дальнейшем посещал его там неоднократно. Перего-
воры о его научном руководстве продвигались достаточно успешно, но осуществле-
нию этих планов помешала болезнь и преждевременная кончина М.Л. Новикова. 

Михаил Леонтьевич был одержимым, беспредельно преданным науке, и 
прежде всего скромным, благородным и внимательным человеком и объектив-
ным собеседником, без тени чванства и амбиций. Приведу характерные при-
меры. Приехав первый раз в ВВИА, я привез чертежи двух вариантов завод-
ской передачи с зацеплением Новикова, причем один из вариантов был ДЛЗ 
(отсутствовавший в его диссертации). 

На зубчатых колесах обоих вариантов мною были посчитаны общие нор-
мали, увидев которые Михаил Леонтьевич сказал, что в его зацеплении общая 
нормаль отсутствует. 

Я стоял на своем и доказывал существование нормали. Присутствовавшие 
при этом его аспиранты Р.В. Федякин и В.А. Чесноков, а также аспирант 
ИМАШ АН СССР Н.Н. Краснощеков дружно стали доказывать отсутствие об-
щей нормали. Завязалась дискуссия. 

В итоге Михаил Леонтьевич спокойно сказал: "Он прав общая нормаль 
существует", сказал это спокойно с одобряющей меня улыбкой. 

И еще. Во время одной из наших бесед к нему подошла секретарь и сказала, 
что его срочно вызывает генерал-лейтенант, начальник Академии. Михаил Леон-
тьевич сказал мне: "Извините, Анатолий Сергеевич, я постараюсь освободиться 
как можно скорее" и обращаясь к помощникам: "Роман Васильевич, Виктор 
Алексеевич, займите, пожалуйста, Анатолия Сергеевича". Он в то время началь-
ник кафедры, полковник ВВИА, доктор технических наук, профессор, а я-то 
всего молодой задиристый инженер! Много ли Вы встречали руководителей, так 
бережно обходящихся с собеседниками, стоящими на столько рангов ниже? 

© А.С. Яковлев, 2015
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А кому из Вас, в том числе и автору, не приходилось часами ждать приема 
какого-нибудь чиновника высокого ранга, единственным достоинством кото-
рого был его высокий ранг? 

Непосредственно после защиты диссертации [1] Михаил Леонтьевич раз-
вернул бурную деятельность по внедрению предложенных им передач в про-
мышленность, в чем ему активно помогали Р.В. Федякин и В.А. Чесноков. За 
короткий промежуток времени в процесс исследования и внедрения новых пе-
редач были вовлечены десятки ВУЗов, НИИ, заводов и сотни энтузиастов. 

За прошедшие более полувека промышленностью выпущено сотни тысяч ре-
дукторов с новым зацеплением, в том числе около тысячи на малом предприятии 
автора (ООО "СПИН" г. Орел). Одновременно работа Новикова явилась толчком к 
активизации исследования классических передач. Научными, экспериментальными 
и промышленными исследованиями на сегодня доказано, что новое зацепление по-
вышает прочность зубчатых передач низкой и средней твердости в 1,5-2 раза. 

Что касается передач высокой твердости, то и здесь на сегодня достиг-
нуты некоторые успехи [2], несмотря на несовершенство технологии. 

Автору неизвестны результаты работы или испытаний передач с зацепле-
нием Новикова НRC=60 зубошлифованных (с регулярной правкой шлифоваль-
ного круга алмазом, как это делается при шлифовке зубчатых колес с эволь-
вентным зацеплением). 

Правка шлифовального круга стальным роликом-шарошкой примитивна, 
трудоемка и некачественна, что в сочетании с относительно редкой правкой, 
ведет к недостаточной точности и засаливаемости камня, неизбежно приводит 
к образованию микротрещин у ножки зуба и, как следствие, к излому зубьев 
при низких нагрузках, с чем автор сталкивался непосредственно. 

К сожалению, за прошедшие более полувека технологические возможности 
зубообработки зацепления Новикова на заводах общего машиностроения не 
только не улучшились, а заметно ухудшились в связи с общим плачевным состоя-
нием общего отечественного машиностроения и инструментальной промышлен-
ности, что привело к сокращению выпуска редукторов с зацеплением Новикова. 

Так, если в начале 90-х годов в редукторах фирмы автора доля зубчатых колес 
с зацеплением Новикова составляла около 70-80%, то в настоящее время она снизи-
лась до 10-15%. Автор верит, что новые достижения в области зубчатых передач Но-
викова безусловно появятся при возрождении отечественного машиностроения. 

Вернемся на 50-60 лет назад и вспомним как восприняли в то время новое 
зацепление ведущие ученые "зубчатники". 

Альфред Иванович Петрусевич, доктор технических наук, профессор 
ИМАШ АН СССР, теоретик, экспериментатор и практик, автор контактно-гид-
родинамической теории зубчатых передач, глава отечественных "зубчатников" 
того времени. В середине 50-х годов прошлого века, только что вернувшийся 
из Англии, где он был советским техническим представителем, ознакомив-
шись с диссертацией Новикова и результатами экспериментального исследо-
вания новых передач, горячо поддержал его. 

Мне, в то время работавшим над своей кандидатской диссертацией, 
страшно повезло – Альфред Иванович, прослушав мой доклад на одной из кон-
ференций, предложил мне себя в качестве первого оппонента, чему я, разуме-
ется, несказанно обрадовался.  

В связи с этим я неоднократно посещал его в ИМАШе в его кабинете, от-
гороженном в общем зале шкафами, где он за большим столом с большой, ле- 
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гендарной, полуметровой логарифмической линейкой, в съезжающих на нос 
очках, вечно что-то проверяя, считал (позже такой труд охарактеризовал Ро-
берт Виннер словами: "Смысл вычислений – понимание, а не числа".)  

В объективности его положительной оценки работы М.Л. Новикова со-
мневаться не приходится. 

Владимир Александрович Гавриленко. В связи с отказом командованием 
ВВИА мне в научном руководстве М.Л. Новикова, я обратился с соответству-
ющей просьбой к В.А. Гавриленко, на что он согласился с оговоркой: "Я же 
геометр, а у Вас прочность, – кроме того у меня 3 китайца, 2 вьетнамца… Все 
будете делать сами". 

Непререкаемый авторитет в области геометрической теории зубчатых пе-
редач, потомственный интеллигент, разъезжавший (по воспоминаниям старой 
профессуры МВТУ) по длинным коридорам Императорского Высшего Техни-
ческого Училища на трехколесном велосипеде, где располагалась и квартира 
его отца, ректора Училища, доктор технических наук, профессор, зав. кафед-
рой ТММ МВТУ В.А. Гавриленко, подтвердил новизну нового зацепления, 
упоминая в [3], что метод Оливье не является единственным и указывал в под-
тверждение этого на метод Новикова, признавая этим его новизну. 

Естественно, что после этого я, как его аспирант, часто встречался с Вла-
димиром Александровичем, присутствовал на юбилее его 75-ти летия в ресто-
ране "Пекин", где число его гостей, в большей части его учеников, кандидатов 
и докторов наук, со всего Союза и зарубежных стран превышало сотню. 

Владимир Николаевич Кудрявцев. Доктор технических наук, профессор, 
заведующий кафедрой Ленинградского Военно-механического института 
(ЛМИ) приветствовал появление нового зацепления и активно включился в 
теоретические и экспериментальные исследования, в том числе в созданной в 
ЛМИ специально для этого лаборатории зубчатых передач Ленсовнархоза. По-
сле кончины А.И. Петрусевича возглавил "зубчатников"-прочнистов СССР. 

Разрабатывал, на основе анализа большого количества эксперименталь-
ных данных, достаточно надежные экспериментальные формулы для расчета 
на прочность зубчатых передач Новикова ≤35HRСэ.  

Автор регулярно встречался с Владимиром Николаевичем, в рамках подго-
товки МР221-86 и исходного контура ГОСТ15023-69: в МР221-86 автором впер-
вые решена, методами теории упругости, задача изгиба бесконечно длинного зуба 
сосредоточенной силой (аналогично соответствующей плоской задачи, ранее ре-
шенной В.Л. Устиненко), а также дана формула для определения осевого коэффи-
циента перекрытия εε 

,1ф    
 

где εф – фазовый коэффициент перекрытия, достигающий в ряде случаев 0,5 и 
дающий при этом возможность снизить εβ до εβ≥0,5. 

В.Н. Кудрявцевым в МР221-66 разработан метод определения точности и 
геометрических особенностей компоновки передачи. 

Очень большое количество работ В.Н. Кудрявцева, посвященное переда-
чам Новикова, говорит о высокой оценке им этих передач. 

Роман Васильевич Федякин и Виктор Алексеевич Чесноков. Кандидаты тех-
нических наук, доценты ВВИА им. Жуковского, ученики и помощники Новикова. 

Не вдаваясь глубоко в теорию, являлись своего рода "прорабами" популя-
ризации и внедрения зубчатых передач Новикова – "рабочими муравьями" – и 
в этой части, безусловно, добились определенных успехов. 
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При оценке изгибной прочности ошибочно исходили из того, что напря-
жение изгиба σF обратно пропорционально ширине зубчатого венца, тогда как, 
в действительности, эквивалентная длина зуба воспринимающая изгиб больше 
зависит от протяженности пятна контакта вдоль зуба. 

Аналогично при оценке контактной прочности исходили из определения 
контактных напряжений σН по известной формуле Герца при сжатии цилин-
дров с параллельными осями. 

Еще будучи начинающим аспирантом, автор показал [4] на примере се-
мейства цилиндрических передач Новикова с постоянными параметрами: aw – 
межосевое расстояние, b – ширина зубчатого венца, εβ – осевой коэффициент 
перекрытия, что при использовании упомянутой формулы Герца, снижение мо-
дуля зацепления m и соответственно угла наклона зубьев β при εβ=const приводит 
к парадоксальному результату  

.lim пр
0




F  
 

Эти очевидные противоречия Роман Васильевич и Виктор Алексеевич пыта-
лись устранить введением поправочных коэффициентов, что оказалось невозмож-
ным, ибо требуемый диапазон таких коэффициентов не уступал самой проблеме. 

Результатом явилась завышенная оценка преимуществ нового зацепле-
ния: это и утверждение неограниченной области применения нового зацепле-
ния сыграло определенную отрицательную роль.  

Издержки велики, но, тем не менее, вклад Р.В. Федякина и В.А. Чеснокова 
может быть оценен как положительный. 

Ефим Григорьевич Росливкер. Кандидат технических наук, доцент Ро-
стовского Государственного Университета (РГУ), интеллигентный обаятель-
ный человек, отличный математик, известен успешным внедрением кониче-
ской передачи Новикова троллейбуса и, разработкой геометрического расчета 
(общего случая) главных радиусов кривизны цилиндрических передач Нови-
кова, результат которого точно совпал с аналогичным расчетом автора, полу-
ченным несколько иным способом. 

Виктор Ильич Короткин. Кандидат технических наук, доцент РГУ, еди-
номышленник и соратник Ефима Григорьевича, ведущий разработчик ГОСТа 
30224-96 "Исходный контур цилиндрических зубчатых передач Новикова 
HRC≥35". Развернул совместно с кандидатом технических наук Виктором 
Яковлевичем Веретенниковым усталостные испытания зубчатых передач Но-
викова HRC≥35, положительные результаты которых опубликованы в [2]. 

Активно работает в области расчетов на прочность цилиндрических пере-
дач Новикова. 

Юрий Францевич Коуба. Кандидат технических наук НИПИГОРМАШа. Изве-
стен как автор исходного контура для цилиндрических зубчатых передач УРАЛ-2Н. 

В 1961г. в ЛКВВИА им. Можайского, проходила Всесоюзная Конферен-
ция по зубчатым передачам, на которой автор впервые показал неоспоримое 
преимущество зубчатых передач Новикова с двумя линиями зацепления над 
традиционными того времени передачами с одной линией зацепления, после 
чего началось повсеместное вытеснение передач с 1-й линией зацепления на 
передачи с 2 линиями. В гостинице мы с Юрием Францевичем оказались сосе-
дями по койкам, и он активно интересовался передачами с двумя линиями за-
цепления и их возможными параметрами. 

В последующем появилась серия исходных контуров УРАЛ и достаточно 
успешное их испытание, что сыграло известную положительную роль при со- 
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здании исходного контура ГОСТ 15023-69 (впервые конкретно начерченного 
автором в отделе зубчатых передач ЦНИИТМАШа во время перерыва на обед 
участников разработки – (М.С. Полоцкий и др.). 

Проявили живой интерес и приняли личное участие в разработке геометриче-
ской теории и прочности зубчатых передач Новикова такие известные ученые как 
доктора технических наук Н.И. Колчин, Г.Г. Баранов, Ф.Л. Литвин, К.И. Заблонский, 
А.Ф. Кириченко, В.Н. Сызранцев, А.Е. Беляев, С.Л. Голофаст и многие другие. 

Как уже упоминалось выше, стагнация отечественного машиностроения при-
вели не только к снижению выпуска редукторов с зацеплением Новикова, но и в по-
исках причин вызвала критические оценки, как достигнутых результатов внедрения, 
так и особенностей нового метода образования сопряженных передач. Не тратя 
время на "уничижительную" критику со стороны таких "специалистов" как В.И. Па-
рубец, с теоретическим багажом близким к нулю, следует упомянуть к.т.н. Г.А. Жу-
равлева с его невнятной концепцией особой роли кривизны, (как будто отсутствует 
"герцевская" оценка) и с смешанного зацепления (как будто "полтора" может быть 
больше чем "два"). Особо следует остановиться на новизне самого зацепления и су-
ществе самого метода. Ближе всех, по крайней мере внешне, зубчатая пара передач 
Новикова стоит к ранее предложенной цилиндрической передаче Э. Вильдгабера [5] 
с зубьями круглыми как в нормальном, так и торцевом сечении, с центром дугового 
профиля как на делительной окружности, так и вблизи нее, имеющими как головки, 
так и ножки (аналогично передачам Новикова с одной и двумя линиями зацепления). 

Принципиальное отличие очень тонкое: в передаче Вильдгабера разность 
радиусов кривизны головки и ножки парного зуба очень мала и при приработке 
исчезает, образуя зацепление с линейчатым контактом. 

В зацеплении же Новикова эта разность при приработке стремится к 
нулю, никогда его не достигая и сохраняя точечный характер контакта. Визу-
ально же и макрометрически они неразличимы. 

С этой точки зрения, Э. Вильдгабер – "предтеча" Новикова, и встречаемое 
на западе определение передач Новикова, как передач Вильдгабера-Новикова, 
по мнению автора, логично и совсем не зазорно. 

Относительно самого метода – пользуясь "этим методом" М.Л. Новиков 
разработал предложенную им передачу. Этот метод, как таковой, признали та-
кие авторитеты, как В.А. Гавриленко и многие другие. 

Можно ли образовывать передачи Новикова классическими методами 
Виллиса и Оливье? 

Конечно можно. Г.Г. Баранов предложил для образования профилей 
зубьев использовать в методе Оливье две неконгруэнтные кривые с внутрен-
ним точечным касанием, д.т.н. проф. Я.С. Давыдов предложил для этой же 
цели НКПП – неконгруэнтные производящие пары. Автор же показал [6, 7], что 
цилиндрическая зубчатая пары с точечным зацеплением может быть создана 
единым исходным контуром методом Оливье (Камуса), достаточно положить: 

 

.0и  
 xfa  

 

Так в цилиндрической передаче Новикова с параметрами:  

;51,0;15;0;0;45;15;'3011;3,31 2121   xxxxzz faw  

;15,1 
fa  

в контакте головки шестерни с ножкой колеса 

,3,441и47,7 2пр1пр    
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а в контакте головки колеса с ножкой шестерни  

,9,439и22,8 2пр1пр    

т.е. получено точечное зацепление. 
Так же не составит никакого труда получить цилиндрическую зубчатую 

пару с любым точечным зацеплением при использовании 2-х неконгруэнтных 
инструментальных реек: первую рейку получим обкаткой по ней (по Камусу) 
одного колеса, а вторую как конгруэнтную к первой с деформацией контура 
около точки контакта вовне. 

Подводя итоги можно констатировать. Любые формы сопряженных 
зубьев цилиндрических зубчатых передач могут быть получены обкаткой (од-
ной или двумя инструментальными рейками – теорема Камуса). 

Возможность повторения какого-либо достижения другим существую-
щим способом тривиальна и не умоляет ценности этого достижения. 

Неоспоримые преимущества при HRC≤35 и отдельные положительные ре-
зультаты для передач с HRC≥35, а также теоретические предпосылки дают все ос-
нования надеяться на хорошую перспективу дальнейшего развития этих передач. 

В заключение стоит привести замечание д.т.н. Вениамина Иосифовича 
Гольдфарба, принимавшего участие во всех крупных международных конфе-
ренциях по зубчатым передачам, о том, что передачи Новикова применяются 
и развиваются за рубежом гораздо активнее, чем у нас. 

Тем более отечественные ученые и специалисты промышленности 
должны удвоить усилия по преодолению трудностей на пути широкого внед-
рения в промышленность точных высокотвердых зубчатых передач Новикова. 

Михаил Леонтьевич Новиков прожил короткую жизнь-подвиг и оставил 
в "звездном небе" науки яркий след метеорита. Отдав до конца все силы Оте-
честву, он ушел от нас под залпы ружейного салюта, как настоящий воин. 
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МОДЕЛИРОВАНИЕ ПРОЦЕССА ИЗНОСА 
ЭВОЛЮТНОГО ПРОФИЛЯ ЗУБА ЗВЕЗДОЧКИ 
ЦЕПНОЙ ВТУЛОЧНО-РОЛИКОВОЙ ПЕРЕДАЧИ 

 
При эксплуатации цепных передач в условиях повышенной запыленности, а также для звездочек 
ведущих колес гусеничной техники на первый план выходит проблема ускоренного абразивного 
износа рабочих профилей зубьев. Предложено решать эту проблему применением эволютного цеп-
ного зацепления, которое может обеспечить снижение скоростей скольжения и контактных давле-
ний. Разработана методика синтеза профиля зуба звездочки на основе построения Бобилье. Опре-
делены радиусы кривизны профиля, скорости скольжения и контактные напряжения в цепном за-
цеплении. Проведено моделирование процесса износа зуба звездочки и разработана методика 
оценки ресурса цепной передачи по критерию износостойкости профиля зуба. 

Ключевые слова: цепная передача, звездочка, зуб, эволютный профиль, износ. 
 

Введение. Актуальность задачи. Общеизвестно, что основной причиной 
выхода из строя цепных втулочно-роликовых передач является абразивный из-
нос шарниров цепи [1]. Однако во многих случаях на первый план выходит 
проблема ускоренного абразивного износа рабочих профилей зубьев звездо-
чек. К таким случаям относятся: 

– передачи сельскохозяйственного и горного машиностроения, работаю-
щие в условиях повышенной запыленности [2]; 

– передачи со втулочными цепями без роликов, часто применяемые в ав-
томобилестроении с целью экономии массы; 

– звездочки ведущих колес гусеничной техники [3] (по своей геометрии и 
кинематике они аналогичны цепной втулочной передаче).  

Поэтому разработка новых профилей зубьев звездочек цепных передач и 
ведущих колес, обеспечивающих уменьшение проскальзывания ролика (или 
цевки для гусеничного движителя) и исследование их износостойкости является 
актуальной научно-практической задачей современного машиностроения. 

 

Постановка задачи. Одним из перспективных путей решения этой за-
дачи является применение так называемого эволютного зацепления. Это се-
мейство профилей для зубчатых и цепных передач с выпукло-вогнутым кон-
тактом, разработанное украинским ученым А.И. Павловым [4] и основанное на 
построении Бобилье [5]. Построение заключается в замене зубчатого или цеп-
ного зацепления четырехзвенным шарнирно-рычажным механизмом. Регули-
руя геометрические размеры механизма, можно синтезировать зацепления с 
различными геометро-кинематическими показателями, непосредственно влия-
ющими на износостойкость профиля зуба звездочки. В первую очередь это при-
веденный радиус кривизны ρН и скорость относительного скольжения λ.  

 

Цель работы – разработка математической модели износа профиля зуба 
звездочки и методики оценки ресурса цепной передачи по критерию износо-
стойкости профиля зуба. Рассмотрим основные этапы решения этой задачи. 

© С.В. Андриенко, А.В. Кузнецова, А.В. Устиненко, Р.В. Протасов, 2015
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Отметим, что все выкладки и расчеты будут проводиться для передач с втулоч-
ными цепями без роликов, как наиболее подверженных износу зубьев. 

 

1. Синтез эволютного профиля зуба звездочки. Выполнив построение Боби-
лье для цепного зацепления, мы получаем дифференциальное уравнение второго по-
рядка, которое описывает движение точки контакта между зубом и втулкой цепи [6]: 
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где x0, y0 – координаты точек профиля зуба в системе 
координат, начало которой совпадает с полюсом за-
цепления Р, а ось x0 является касательной к дели-
тельной окружности радиусом r0 (рисунок 1); f – ко-
эффициент трения скольжения в зацеплении; 
k=hsinα0 – так называемый коэффициент разновид-
ности эволютного зацепления [4], являющийся од-
ним из его важнейших параметров: он позволяет 
управлять геометрическими характеристиками син-
тезируемой передачи (h – расстояние между полю-
сом зацепления и центром вращения шатуна заменя-
ющего механизма; α0 – угол зацепления в полюсе). 

На рисунке 2 показан образец синтезирован-
ного профиля зуба звездочки цепной передачи. Ре-
шение уравнения (1) было получено численным 
методом Рунге-Кутта в системе MathCAD при по-
мощи встроенной функции Rkadapt [7, 8]. Профиль 
построен в системе координат x, y, начало которой 
совпадает с центром вращения колеса, а ось у совпадает с осью симметрии зуба 
(рисунок 1), координаты точек профиля рассчитываются по зависимостям 
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где ψ – центральный угол, соответствующий 
половине толщины зуба по дуге делительной 
окружности; j=1,2,…,k; здесь k – задаваемое 
нами количество расчетных точек профиля. 

Для удобства определения скоростей 
скольжения и радиуса кривизны профиля в 
точке контакта на основе численного решения 
выполняется аппроксимация профиля кривой 
Безье третьего порядка. Подробно алгоритм 
аппроксимации описан в [7]. 

 

2. Определение скоростей скольжения. 
Скорости перемещения точки контакта по про- 
 

 
Рисунок 1 – Системы коорди-
нат, применяемые при синтезе 

профиля зуба звездочки: 
Р – полюс зацепления; r0 – радиус 

делительной окружности 

 
Рисунок 2 – Синтезированный 

профиль зуба звездочки с 
параметрами: 

шаг цепи t=25,4мм, z=20, k=–5 
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филю зуба и втулки Vty1 и Vty2 представляют собой скорости качения на соот-
ветствующих участках в пределах определенного временного интервала: 
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где S1, S2 – путь, пройденный точкой контакта по профилю зуба и втулки в 
течение временного интервала t; i – номер цикла нагружения (соответствует 
1 обороту звездочки). 

Физический смысл цикла по i заключается в том, что после каждого цикла 
нагружения происходит деградация (в нашем случае – износ) профиля и, следова-
тельно, изменение его геометрии, кинематических и прочностных характеристик. 

Разность этих скоростей есть абсолютная скорость скольжения контакти-
рующих профилей,  

.,2,1,ск jityjityji VVV   
 

Для передачи с втулочной цепью без роликов путь скольжения точки кон-
такта по зубу существенно больше, чем по втулке. Поэтому можно принять 
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Тогда значения Vскi,j будем находить по следующей зависимости из [9], 
положив ω1=1с–1, ω2=0, 
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3. Определение контактных напряжений в цепном зацеплении. Вы-
полняется по формуле Г. Герца [10] для первоначального касания упругих тел 
по линии. Запишем зависимость для расчета контактных напряжений σHi,j, 
МПа, в j-й точке профиля на i-м цикле нагружения в следующем виде: 
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где )()( ,1,2,2,1, jijijijijHi   – приведенный радиус кривизны в точке 

контакта зуба и втулки, здесь знак "+" при двояковыпуклом контакте, а "–" при 
выпукло-вогнутом; )()(2 2121 EEEEEH   – приведенный модуль упруго-

сти материалов звездочки и втулки; bw – рабочая ширина зуба звездочки; Fni,j – 
нормальное усилие в точке контакта,  
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где Ti – крутящий момент на звездочке, соответствующий i-му циклу нагружения. 
Радиус кривизны профиля зуба ρ1i,j определяется по известной формуле 

дифференциальной геометрии (случай параметрического задания кривой) [11] 
дифференцированием уравнения кривой Безье,  
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где λi,j – текущий параметр кривой Безье, изменяющийся в пределах 0≤λi,j≤1 и 
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соответствующий j-й точке кривой [7].  
Радиус кривизны const5,02  вd , где вd  – диаметр втулки цепи. 
 

4. Моделирование процесса износа зуба звездочки. При разработке мо-
дели приняты следующие основные допущения [12]: 

– все зубья одной звездочки изнашиваются одинаково; 
– суммарный износ в контакте двух контактирующих поверхностей про-

порционален удельной мощности, затрачиваемой на преодоление сил трения, 
– суммарный износ соприкасающихся тел в контактной точке распреде-

ляется между ними прямо пропорционально пути скольжения точки контакта 
по этим телам и обратно пропорционально твердости контактной поверхности. 

Учтем, что твердость поверхности зуба обычно существенно меньше 
твердости втулки, а путь скольжения точки контакта по зубу существенно 
больше, чем по втулке. Тогда в первом приближении можно принять следую-
щее распределение общего износа Izi,j профиля зуба (Iz1i,j) и втулки (Iz2i,j) в j-й 
точке профиля за i-й цикл нагружения Izi,j. 

 

.0; ,2,,1  jizjzijiz III  
 

Запишем зависимость для определения износа профиля зуба в j-й точке 
профиля за i-й цикл нагружения по аналогии с предложенной в [13] для зубча-
тых передач, 

,,, jziBTzjzi PiI                                               (7) 
 

где �z=0,03мм/Вт – удельная интенсивность изнашивания; αT – коэффициент 
вариации удельной интенсивности изнашивания, учитывающий изменение �z в 
процессе эксплуатации, определяется экспериментально; αВ – коэффициент, 
учитывающий влияние мгновенной температуры контакта зубьев; Pzi,j – удель-
ная мощность сил трения в контакте при относительном качении со скольже-
нием контактирующих зуба и втулки, 

 

,,ск,,тр, jidjHijijzi VKfP                                      (8) 
 

Kd – коэффициент динамической нагрузки; Vскi,j – скорость скольжения; fтрi,j – 
коэффициент трения с учетом скольжения и качения, определяется по формуле 
Ю.Н. Дроздова 14 при учете вышесказанного замечания о соотношении ско-
ростей качения зуба и втулки, 
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Здесь HB и Rai – твердость по Бринеллю и среднее арифметическое значение ше-
роховатости профиля для менее твердого из контактирующих тел (чаще всего – 
для зуба); ν – кинематическая вязкость смазки при температуре вступающих в 
контакт поверхностей; fтрmax – максимальное значение коэффициента трения для 
данных условий трения, принимаемое на основе экспериментальных данных. 

 

5. Оценка ресурса цепной передачи по критерию износостойкости 
профиля зуба. После определения величины износа по зависимости (7) опре-
деляем координаты точек изношенного профиля jiji yx ,1,1 ,  :  
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Далее вычисляем новые значения jHi ,1 , jiV ,1ск   и jHi ,1 , после чего 

находим значения износа на i+1-м цикле нагружения jziI ,1 , координаты точек 

изношенного профиля jiji yx ,2,2 ,   и т.д. Одновременно на каждом цикле вы-

числяется суммарный износ профиля звездочки в каждой j-й точке и ищется 
максимальная величина износа по зависимостям 
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Таким образом, мы получили итерационный процесс, который останавливается 
при достижении величины критического износа крzI , т.е. при выполнении условия 

.крmax zz II                                                   (12) 
 

Тогда ресурс цепной передачи по критерию износа профиля звездочки, Lh, час, 
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где Nц – количество циклов нагружения до достижения величины критического 
износа крzI ; n – частота вращения звездочки. 

 

Выводы:  
1. Разработана методика, позволяющая выполнить моделирование про-

цесса износа эволютного зуба звездочки цепной втулочно-роликовой передачи 
и оценить ее ресурс по критерию износостойкости профиля зуба.  

2. Методика является достаточно универсальной и может быть применена 
(за исключением этапа синтеза эволютного профиля) для исследования износа 
зубьев цепных втулочно-роликовых передач с любым стандартным и нестан-
дартным профилем. 
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ВОЗМОЖНОСТИ ИСПОЛЬЗОВАНИЯ AUTOCAD 
ПРИ ПРОЕКТИРОВАНИИ НОВЫХ ПРОФИЛЕЙ ЗАЦЕПЛЕНИЯ 

 
Современное машиностроение предъявляет высокие требования к деталям машин, которые часто явля-
ются противоречивыми. Поэтому задача поиска оптимальных параметров детали является очень слож-
ной. Все это в полной мере относится и к зубчатым передачам. Перспективным является зацепление с 
выпукло-вогнутым контактом зубьев (ВВК). Данный тип зацепления описывается сложными функцио-
нальными зависимостями. Существующие программные продукты верхнего уровня (CATIA, Pro/ENGINEER, 
ANSYS) позволяют провести полный цикл синтеза и анализа зубчатых передач. Однако продукты ниж-
него уровня (AutoCAD) с расширением на языке программирования AutoLISP также позволяют синте-
зировать профиль зуба и провести геометрический анализ. В статье рассмотрена реализация геометри-
ческого синтеза и анализа зубчатых передач с ВВК в среде AutoCAD с расширением на AutoLISP Данная 
программная реализация позволяет создавать зубчатые колеса в 2D и 3D, редактировать синтезирован-
ный профиль и выводить контрольные размеры зубчатых колес. 

Ключевые слова: AutoCAD, AutoLISP, CATIA, выпукло-вогнутый контакт (ВВК), модифи-
кация ВВК зацепления. 

 
Введение. Настоящий вклад является частью проектов VEGA 1/0277/12, 

VEGA 1/0227/15, направленных на изучение влияния отдельных геометриче-
ских, структурных и материальных параметров зубчатых передач для достиже-
ния оптимальной прочности и их трибологических характеристик. 

В настоящее время использование компьютеров является составной ча-
стью проектирования и разработки деталей машин. Увеличение высокопроиз-
водительной вычислительной техники открывает новый путь развития слож- 
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ных программных продуктов, которые помогают в развитии техники, напри-
мер, в синтезе и анализе боковых поверхностей зубьев. Такие программы поз-
воляют управлять геометрией боковой поверхности зуба на этапе ее синтеза, 
получая заданные характеристики передачи и моделировать ее работу, анали-
зируя прочность и несущую способность. Также есть возможность создать про-
граммный код для полуавтоматических и автоматических станков с числовым 
программным управлением (ЧПУ). К таким программам можно отнести 
CATIA, Pro/ENGINEER, Abaqus, Аdams, ANSYS, LS-DYNA, Nastran и другие. 
Однако необходимо отметить, что старые и более простые программы так же 
могут с успехом применяться для проектирования деталей машин, хотя и не в 
такой степени, как указано выше. Одной из таких коммерчески доступных си-
стем автоматизированного проектирования (САПР) нижнего уровня является 
AutoCAD. В настоящее время эта программа используется в основном для 
создания чертежей. В статье описана возможность использования AutoCAD 
и программной надстройки для него на языке программирования AutoLISP 
для синтеза геометрии бокового профиля зубьев с выпукло-вогнутым кон-
тактом (ВВК). 

 

Материалы и методы. Из теории плоской зубчатой передачи известно, 
что боковым профилем зуба может быть не только эвольвента, но и любая кри-
вая, в том числе и обеспечивающая ВВК зубьев. Метод синтеза эвольвенты до-
статочно прост – обкатывание прямой линии по окружности. Однако синтез 
бокового профиля зуба с ВВК более сложный и такая кривая не может быть 
получена с помощью простых функциональных зависимостей. В этом случае 
боковой профиль зуба можно построить на основе более сложных функцио-
нальных расчетов, определенных в теории зацепления с ВВК [1]. Из этих зави-
симостей можно получить значения координат точек профилей зубьев ше-
стерни и колеса, которые затем передаются в графический редактор для их по-
строения. В данном случае, программная надстройка, написанная на языке про-
граммирования AutoLISP, позволяет как произвести расчеты параметров пере-
дачи, так и построить профиль зуба с ВВК. Кроме того, можно дополнить пред-
ложенную программу расчетом профиля режущего инструмента и построе-
нием линии зацепления. После запуска программы необходимо ввести исход-
ные параметры (модуль, число зубьев, угол зацепления и т.д.) и в рабочем окне 
программы сразу появляется заданный профиль боковой поверхности зуба с 
дополнительными объектами. Впоследствии этот профиль можно редактиро-
вать. Также есть возможность получить 3D-модель шестерни и колеса. 

 

Проектирование ВВК передач. Опишем вариант создания профиля зуба 
с ВВК с помощью AutoCAD и AutoLISP. B качестве исходных данных для пря-
мозубой шестерни используется радиус линии зацепления 10, модуль ше-
стерни 4,5, число зубьев 17 и угол наклона линии зацепления 20 градусов. Для 
вычисления координат точек профиля используются существующие отноше-
ния теории зацепления с ВВК [1]. 

 

  )(sin)(cos)sin(.2 1,
 rrCk rrx

dh
 ;

 
  )(cos)(sin)sin(.2 1,

 rrCk rry
dh

 . 
(1) 

 

Часть программы показана на рисунке 1. Как уже было сказано, подстав-
ляя уравнения (1) для вычисления линии зацепления и профиля инструмента в 
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программу, получаем графическое отображение всех элементов для их даль-
нейшего анализа. 

После построения профиля зуба или зацепления пары зубьев их можно 
редактировать. Одна из возможностей – создание контрольных размеров ше-
стерни, таких как измерение через ролики. В то время как для эвольвентных 
передач данное значение легко определить, для передачи c ВВК это сложный 
процесс расчета и поэтому для их вычисления необходимо использовать спе-
циальную программу. Получаем в результате расчета такие данные: линия за-
цепления, профиль режущего инструмента и фактические размеры колеса c 
контрольным размером. 

 

Модификация зацепления с ВВК. У зацепления с ВВК более сложная 
форма зубьев [1] по сравнению с эвольвентным, кроме того, при проектирова-
нии зацепления всегда необходимо контролировать условия выпукло-вогнуто-
сти зацепления [1], 

 

для шестерни: 
 радиус кривизны ножки зуба  
 

0  1  b ;                                                        (2) 
 

 радиус кривизны головки зуба 
 

0  1  a ,                                                        (3) 
 

а также для колеса 2: 

(SETQ ALFAC (STR ALFACST))   ;PREMENA STUPNOV NA RADIANY 
  (SETQ MAXALFA (STR MAXALFAST))   ;PREMENA STUPNOV NA RADIANY 
  (SETQ ALFAST ALFACST)   ;NASTAVENIE ALFY V STUPNOCH NA POC.HODNOTU 
  (SETQ RXY 0) 
  (SETQ PT2 NIL)   ;BOD PT2 PRAZDNY 
  (SETQ PT4 NIL)   ;BOD PT4 PRAZDNY 
 

    (WHILE (<= RXY RA1)   ;PODMIENKA CYKLU 
                  (SETQ ALFA (STR ALFAST))   ;PREMENA STUPNOV NA RAD. 
                  (SETQ E (- ALFA ALFAC)) 
                (SETQ D (SIN E ))                 
                (SETQ G (/ (COS ALFAC) (COS ALFA))) 
              (SETQ H (LOG G))               
            (SETQ RALFA (* 2.0 RKH D)) 
            (SETQ F (/ (* 2.0 RKH) R1))                
            (SETQ I (* E (COS ALFAC))) 
            (SETQ J (* H (SIN ALFAC))) 
          (SETQ FIR (* F (+ I J))) 
        (SETQ L (+ ALFA FIR))     
        (SETQ N (* R1 (SIN FIR))) 
        (SETQ P (* R1 (COS FIR)))          
      (SETQ XK (+ N (* -1 RALFA (COS L)) XBV)) ; S BOCNOU VOLOU 
      (SETQ YK (+ P (* RALFA (SIN L))))      ;+- 
       
      (SETQ XT (* -1 RALFA (COS ALFA)))     ;X SURADNICA ZAB. CIARY 
      (SETQ YT (+ R1 (* RALFA (SIN ALFA))))        ;Y SURADNICA ZAB. CIARY 
 

Рисунок 1 – Часть программы листинга AutoLISP 
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 радиус кривизны ножки зуба 
 

0  2  a ;                                                       (4) 
 

 радиус кривизны головки зуба 
 

0  2  b .                                                        (5) 
 

При изготовлении зубчатой передачи с ВВК при помощи реечного ин-
струмента могут возникнуть неточности, которые впоследствии отразятся на 
работе зубчатой пары. Решить эту проблему можно при помощи графического 
редактора, предназначенного для изменения профиля зуба. Одной из возмож-
ностей является замена части синтезированной кривой дугой окружности, ко-
торая формирует профиль режущего инструмента, что значительно упрощает 
изготовление и точность передачи с ВВК. На рисунке 2 показан результат из-
менения профиля. 

 

 

Выводы. Данная работа показывает, что более простые и доступные про-
граммные продукты позволяют проектировать сложные детали машин, в том 
числе зубчатые колеса. Используя язык программирования, можно расширить 
возможности САПР и повысить эффективность работы. В случае c САПР верх-
него уровня CATIA, подходящим является язык программирования Visual 
Basic, который более доступен, чем LISP. Однако стоит заметить, что AutoCAD 
является одной из самых старых САПР. При правильной формулировке пред-
ложенных вариантов можно получить необходимый результат. Как показано в 
данном случае, было удобно использовать AutoCAD, потому что его простота 
экономит время. Таким образом, необходимо хорошо знать возможности боль-
шинства САПР и для решения поставленной задачи выбрать наиболее подхо-
дящий из них. 
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Рисунок 2 – Результат изменения профиля 
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ОСОБЕННОСТИ РАСЧЁТА ОТКРЫТЫХ ЗУБЧАТЫХ 
ПЕРЕДАЧ НА ПРОЧНОСТЬ 
 

Проведен анализ возможных причин неравномерности распределения нагрузки по длине контактных 
линий в открытых зубчатых передачах крупногабаритных мельниц. Показано, что в открытых зубча-
тых передачах крупногабаритных машин всегда имеет место неприрабатываемая составляющая по-
грешности зацепления. Методом конечных элементов исследовано напряженно-деформированное 
состояние самоустанавливающейся шестерни. Показано, что в отличие от стандартных инженерных 
методик метод конечных элементов позволяет получить данные для расчета на прочность. 

Ключевые слова: открытая зубчатая передача, метод конечных элементов, расчет на проч-
ность, самоустанавливающаяся шестерня. 

 
Введение. Снижение затрат на измельчение минерального сырья идет по 

пути создания крупногабаритных мельниц и увеличения их единичной мощно-
сти. Так компания MetsoMinerals (США) в 1996 году изготовила самую боль-
шую в мире мельницу самоизмельчения с барабаном диаметром 12,2м и дви-
гателем, установленным непосредственно на барабане, мощностью 20тыс.кВт, 
а в 2001 году – шаровую мельницу диаметром 7,93м и мощностью двигателя 
15500кВт. В большинстве случаев привод мельниц оснащен открытой зубча-
той передачей мощностью до 7090кВт и выше[1].  

 

© Б.В. Виноградов, Д.А. Федин, 2015



ISSN 2079-0791. Вісник НТУ "ХПІ". 2015. № 34 (1143) 20

Актуальность задачи. При создании крупногабаритных мельниц наиболь-
шее внимание уделяется выбору типа и конструкции привода. Анализ различных 
типов приводов показал, что наиболее экономичными являются боковые приводы, 
в которых мощность передается барабану через зубчатый венец, установленный 
на нем. Уже спроектирован боковой привод мощностью 8209кВт. Дальнейшее уве-
личение мощности требует оснащения мельниц двухдвигательными приводами. 

Открытые зубчатые передачи, которыми снабжаются крупногабаритные 
мельницы, существенно отличаются от передач, характерных для общего маши-
ностроения. Они уникальны по своим размерам (модуль зуба более25мм, ширина 
венца до 1м и более). Большие размеры обуславливают особенности изготовления, 
монтажа и эксплуатации. В частности, для облегчения конструкции венцы имеют 
форму центрального диска с широким венцом, косынками и вырезами в централь-
ном диске. Валом зубчатого венца служит корпус барабана, изготовление и мон-
таж которого не обеспечивает совпадение геометрической и истинной осей враще-
ния. Все это, а также погрешности изготовления и монтажа, обуславливает суще-
ствование погрешностей зацепления, приводящих к неравномерному распределе-
ния нагрузки, преждевременному износу и выходу из строя зубчатых передач. 

Большой вес и передаваемый момент крупногабаритных мельниц приво-
дит к существенным деформациям элементов привода под нагрузкой. Неточ-
ности изготовления, монтажа, упругих деформаций барабана, валов, опор и са-
мих зубьев приводит к значительной неравномерности распределения 
нагрузки вдоль контактных линий. Для исключения ошибок проектирования 
необходимо иметь надежную методику расчета на прочность таких приводов. 
Указанные выше особенности не позволяют в полной мере использовать об-
щепринятые методы расчета, в частности ISO6336, DIN3990, AGMA. Развитие 
научных основ напряженно-деформированного состояния крупногабаритных 
открытых зубчатых передач и создание надежной методики расчета на проч-
ность является актуальной задачей. 
 

Цель статьи – развитие научных основ и создание методики расчета на 
прочность открытых зубчатых передач крупногабаритных машин, в том числе 
барабанных мельниц. 
 

Постановка задачи. Задачей данного исследования является определе-
ние особенностей напряженно-деформированного состояния открытых зубча-
тых передач крупногабаритных мельниц и выбор метода расчета на прочность. 
 

Анализ последних исследований и литературы. Неравномерность рас-
пределения нагрузки по длине контактных линий зависит от неточностей мон-
тажа, упругих деформаций венца, барабана, валов, опор и зубьев. По данным 
заводов изготовителей мельниц из условий допусков на монтаж суммарный 
угол перекоса и непараллельность осей можно принять γxγy·. 

К неравномерности распределения нагрузки по длине контактных линий 
приводит значительное периодически изменяющееся торцевое биение венца. 
Торцевое биение является следствием несовпадения геометрической и дей-
ствительной осей вращения венца. По данным производителей НКМЗ (г. Крама-
торск) и СТЗ (г. Сызрань) торцевое биение венца диаметром d2=5-8м лежит в 
пределах max=1,2-2,0. При этом возникает взаимный перекос зубьев γ=/d2. 

Составляющие угла перекоса зубьев бывают как постоянные, так и изме-
няющиеся со временем. Поэтому их делят на углы, которые прирабатываются 
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и не прирабатываются. К неприрабатываемой составляющей относится угол 
перекоса, вызванный биением венца, изменяющимся с частотой вращения ба-
рабана. Тогда перекосы, вызванные упругими деформациями, представляют 
собой сумму перекосов, вызванных средней нагрузкой и вызванных отклоне-
нием нагрузки от средней величины γwmax=γwcp+γw. 

В работе [2] были проведены экспериментальные исследования напря-
женного состояния открытых зубчатых передач барабанных мельниц. В част-
ности, исследована неравномерность распределения нагрузки по длине кон-
тактных линий в прямозубом зубчатом зацеплении мельницы МШРГУ45×60. 
С использованием тензометрической аппаратуры получены осциллограммы 
напряжений в корне зуба приводной шестерни, по данным которых построены 
эпюры распределения нагрузки (см. рисунок 1,а-в). Исследования показали, 
что накопление погрешности зацепления проявляется в появлении опасной 
пары зубьев, неравномерность распределения нагрузки в которой наибольшая 
(см. рисунок 1,а). Даже после приработки контакт зубьев осуществляется не по 
всей длине контактной линии (см. рисунок 1,в). 

Таким образом, показано, что: 
− в зависимости от пары зубьев, которая находится в зацеплении, возможен 

их полный и неполный контакт; 
− при неполном контакте зубьев напряжение в корне зуба распределяется 

по закону, близкому к линейному; 
− при износе прирабатывается лишь часть суммарного угла перекоса. 

 

 
а   б   в 

Рисунок 1 – Эпюры распределения напряжений в корне зуба венца открытой 
зубчатой передачи барабанной мельницы Ш-50: 

а – безопасный зуб; б – опасный зуб до приработки; в – опасный зуб после приработки на протя-
жении 540 часов; bw – полная ширина зуба; b’w – расчетная ширина зуба; σ1,σ2,σ3 – напряжения 
в месте установки датчика 1,2 и 3 соответственно; σmax – максимальное напряжение в корне зуба 

 

Современные исследования благодаря развитию численных методов все 
чаще отмечают, что в крупномодульных зубчатых передачах даже при полном 
контакте зубьев имеет место неравномерность распределения нагрузки [3, 4]. 
В работе [3] показано, что вследствие краевого эффекта неравномерность рас-
пределения нагрузки растет с увеличением ширины зуба. В работе[4] с исполь-
зованием метода конечных элементов исследовано влияние упругих деформа-
ций зубчатых колес на неравномерность распределения нагрузки по длине кон-
тактных линий. Показано, что в сплошных зубчатых колесах при отсутствии 
погрешностей вследствие краевого эффекта имеет место неравномерность рас-
пределения нагрузки, увеличивающееся с увеличением ширины зубчатого 
венца. При увеличении отношения ширины зуба к модулю от 0,25 до 25 коэф-
фициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по длине 
контактных линий KНβ увеличивается от 1,0 до 1,07. В работе [4] показано, что на 
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прочность зубчатого зацепления существенное влияние оказывает неравномер-
ность распределения нагрузки по длине контактных линий, вызванная упругими 
деформациями зубчатого венца. В некоторых случаях наибольшее напряжение 
наблюдается не в корне зуба, а в теле венца в области перехода спицы в ступицу. 
 

Результаты исследований. Одним из перспективных конструктивных 
решений, направленных на снижение неравномерности распределения 
нагрузки в крупногабаритных зубчатых передачах, является использование са-
моустанавливающихся приводных шестерен. На рисунке 2 приведена схема 
конструкции самоустанавливающейся шестерня фирмы KruppPolyslusAG [5]. 

 

 
Рисунок 2 – Самоустанавливающееся зубчатое колесо фирмы KruppPolyslus AG: 

1 – зубчатый венец шестерни; 2 – внешняя обойма сферичного подшипника скольже-
ния; 3 –направление перекоса шестерни к валу; 4 –приводной вал шестерни; 5 – боч-

кообразная зубчатая передача; 6 – внутреннее кольцо сферичного подшипника 
 

Самоустанавливающееся зубчатое колесо работает следующим образом. 
Находясь в зацеплении с парным зубчатым колесом (на рисунке 2 не показано) 
венец 1 самоустанавливается относительно зубчатого колеса на сферических 
опорных поверхностях подшипников 2 и 6. В результате обеспечивая равно-
мерное распределение нагрузки по ширине зубчатого венца. 

На рисунке 3 приведена расчетная схема открытой зубчатой передачи с 
самоустанавливающейся шестерне. Одновременно в зацеплении находятся 
зубья венца шестерни с зубьями венца барабана и внутренние зубья венца ше-
стерни с зубьями вала шестерни. 

На рисунке 4 приведена геометрическая модель зацепления с разнесен-
ными частями. В таблице 1 приведены основные параметры зубчатой передачи 
шестерня-венец барабана. В таблице 2 приведены основные параметры зубча-
той вал-венец шестерни. 

Как показали исследования, существуют особенности напряженно-дефор-
мированного состояния, затрудняющие проектирование самоустанавливаю-
щейся шестерни традиционными методами даже при отсутствии погрешностей 
зацепления. 
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Рисунок 4 – Геометрическая модель 

зубчатого зацепления с 
самоустанавливающейся шестерней: 
1 – венец барабана; 2 – венец шестерни; 

3 – вал шестерни 

Рисунок 3 – Расчетная схема самоуста-
навливающейся шестерни: 

1 – шестерня; 2 – венец; γ – угол зацепления; d1 – 
диаметр шестерни; d2 – диаметр венца; Р – полюс 
зацепления; Fn – нормальная сила в зацеплении со 

спаренным колесом; F’n – нормальная сила во 
внутреннем зацеплении подвижного венца ше-

стерни и приводного вала 
 

Таблица 1 – Основные геометрические параметры внешней зубчатой пары 
Параметр Обозна-

чение 
МШРГУ 4500×6000 
Шестерня Зубчатый 

венец 
Число зубьев z 46 252 
Ширина зуба b, мм 920 900 
Начальный диаметр d, мм 1160 6358 
Угол зацепления a, º 20 
Модуль зацепления m, мм 25 
Межосевое расстояние aw, мм 3758 
Частота вращения шестерни n1,об/мин 75 
Крутящий момент на шестерне T1, кН∙м 509,3 
Передаточное число u 5,5 

 

Таблица 2 – Основные геометрические параметры внутренней зубчатой пары 
Параметр Обозначение Вал Венец ше-

стерни 
Число зубьев z 41 
Ширина зуба b, мм 100 120 
Начальный диаметр d, мм 1819,5 
Угол зацепления a, ° 20 
Модуль зацепления m, мм 20 
Модификация продольная (бочкообразность), 

профильная 
 

Авторами настоящей статьи разработана методика расчета напряженно-
деформированного состояния открытых зубчатых передач тяжелых машин на 
основе метода конечных элементов [3, 4]. Применение современных систем ав- 
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томатизации инженерных расчетов (САЕ-систем) позволяет на основе расчет-
ных методов теории упругости оценить, как поведет себя компьютерная мо-
дель изделия в реальных условиях эксплуатации, убедится в работоспособно-
сти изделия без привлечения больших затрат времени и средств. Метод конеч-
ных элементов имеет то основное преимущество, что он позволяет получить 
реальные распределения перемещений и напряжений в сколь угодно сложных 
механических системах.  

На рисунке 5,а,б представлены результаты расчета напряженно-деформи-
рованного состояния передачи методом конечных элементов.  

Из рисунка 5,а видно, что даже при отсутствии погрешностей зацепления 
шестерня находится в существенно трехмерном напряженном состоянии. 
Кроме того, напряжение в зубьях внутреннего зацепления в три раза превы-
шают напряжения во внешнем зацеплении. Опасная пара зубьев находится во 
внутреннем зацеплении шестерни. Несмотря на отсутствие погрешности за-
цепления вследствие упругих деформаций венца и зубьев во внутреннем за-
цеплении распределение нагрузки по ширине шестерни и венца барабана не-
равномерное. Коэффициент неравномерности распределения нагрузки по 
длине контактных линий для венца барабана составляет KFβ=1,19 (рисунок 5,б). 

Стандартные методики расчета (ISO6336, DIN3990, AGMA) учитывают 
влияние неравномерности распределения нагрузки на напряженное состояние 
эмпирическими коэффициентами, полученными для зубчатых зацеплений об-
щего машиностроения, что затрудняет их применение для расчета открытых 
зубчатых передач тяжелых машин. Например, жесткость, как важнейший па-
раметр, определяющий характер распределения нагрузки по длине контактных 
линий, достаточно условно отражает картину деформированного состояния зуб-
чатых колес сложной формы. Разработанная авторами методика позволяет сов-
местно рассматривать деформации и перемещения в деталях машин с формой 
любой сложности и получать необходимые данные для расчета на прочность. 

 

  
а б 

Рисунок 5 – Напряженно-деформированное состояние зубчатой передачи: 
а – абсолютные перемещения вала шестерни; 

б – эквивалентные напряжения (по Мизесу) в корне зуба венца барабана 
 

Выводы. Полученные результаты позволяют сделать следующие выводы. 
1. В открытых зубчатых передачах крупногабаритных машин существует 

значительная неравномерность распределения нагрузки по длине контактных 
линий. 
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2. Существующие стандартные инженерные методики не позволяют произво-
дить расчет на прочность открытых зубчатых передачах крупногабаритных машин. 

3. Методика расчета на прочность, основанная на методе конечных эле-
ментов, позволяет получить необходимые данные для расчета на прочность от-
крытых зубчатых передачах крупногабаритных машин. 
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СОЗДАНИЕ НОРМАТИВНОЙ БАЗЫ ИСПЫТАНИЙ 
МЕХАНИЧЕСКИХ ПРИВОДОВ 
ОБЩЕМАШИНОСТРОИТЕЛЬНОГО ПРИМЕНЕНИЯ 

 
Рассмотрены работы ООО "НИИ "Редуктор" и ТК47 "Механические приводы" при создании нор-
мативной базы испытаний механических приводов планетарного типа. Разработана и внедрена 
программа и методика испытаний ПМ-121, которая распространяется на опытные образцы и се-
рийно выпускаемые редукторы и мотор-редукторы планетарные одно- и многоступенчатые, в том 
числе и блочные, составленные из модулей с планетарными передачами, общемашиностроитель-
ного применения), испытания которых выполняются в испытательном центре ООО "НИИ "Редук-
тор" и на машиностроительных предприятиях, выпускающих механические приводы планетарного 
типа. Допускается проведение испытаний по настоящей ПМ специальных планетарных редукто-
ров и мотор-редукторов, назначение и условия применения которых аналогичны изделиям об-
щемашиностроительного применения. 

Ключевые слова: методы испытания, механический привод планетарного типа.   
 
Актуальность задачи. Механические приводы общемашиностроитель-

ного применения (МП ОМП) относятся к отдельной группе приводной техники 
на базе зубчатых передач различного типа, технические требования которых 
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должны соответствовать государственным стандартам [1-4], и от технического 
уровня которых зависит многочисленное оборудование потребителей. 

 

Особенности испытаний МП ОМП. База современных механических 
приводов общемашиностроительного применения в ТК47 "Механические при-
воды" на базе цилиндрических, планетарных, червячных и комбинированных 
передач предусматривает проведение комплекса испытаний на различных ста-
диях жизненного цикла приводов (приемо-сдаточные, приемочные, периоди-
ческие, контрольные, типовые). Применяемые методы испытания должны со-
ответствовать стандарту [5]. 

Более чем 40 лет в испытательном подразделении института проводятся ра-
боты по совершенствованию нормативной базы. Испытания механических приво-
дов общемашиностроительного применения на основе разрабатываемых методик 
и программ испытаний (ПМ), охватывающих различные как виды испытаний, так 
и типы МП ОМП. Большой ряд способов испытаний и стендовых установок защи-
щен ранее авторскими свидетельствами СССР и позднее патентами Украины. 

 

Новая разработка. В 2015 году разработана и внедрена программа и ме-
тодика испытаний ПМ-121, которая распространяется на опытные образцы и 
серийно выпускаемые редукторы и мотор-редукторы планетарные одно- и 
многоступенчатые, в том числе и блочные, составленные из модулей с плане-
тарными передачами, общемашиностроительного применения), испытания ко-
торых выполняются в испытательном центре ООО "НИИ "Редуктор" и на ма-
шиностроительных предприятиях, выпускающих механические приводы плане-
тарного типа. Допускается проведение испытаний по настоящей ПМ специаль-
ных планетарных редукторов и мотор-редукторов, назначение и условия эксплу-
атации которых аналогичны изделиям общемашиностроительного применения. 

ПМ устанавливает порядок получения при приемочных, квалификацион-
ных, периодических и типовых испытаниях достоверной информации о факти-
ческих значениях технических характеристик изделий. Отдельные положения 
ПМ могут быть использованы при проведении исследовательских испытаний. 
Методика также пригодна для проведения сертификационных испытаний. 

Испытаниям следует подвергать изделия каждого типоразмера. При вы-
пуске ряда однотипных изделий допускается подвергать испытаниям не-
сколько наиболее нагруженных несоседних представителей ряда, – не менее 
25% от общего числа изделий, входящих в ряд, но не менее двух. 

Под рядом однотипных изделий понимается ряд изделий, конструктивно 
подобных, изготовляемых из одинаковых материалов, по единому технологи-
ческому процессу и на одном производстве. 

Соответствие фактических значений основных технических характеристик 
требованиям НД оценивают по параметрам, которые разделяют на задаваемые, 
характеризующие уровень внешних воздействий на изделие, и контролируемые, 
характеризующие реакцию изделия на внешние воздействия. Состояние изделий 
в процессе и после испытаний оценивают по качественным признакам. 

Недопустимые отклонения параметров и качественных признаков от 
своих норм, установленных в НД на изделие, классифицируют как дефекты, 
подразделяемые на критические, значительные и малозначительные. 

Перечень задаваемых параметров, их применяемость в зависимости от видов 
изделий, а также допускаемая относительная нестабильность их задания в ходе ис-
пытаний и предельная относительная погрешность измерения приведены в таблице 1. 
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Таблица 1 – Перечень параметров для всех видов испытаний 

Задаваемые параметры Редукторы 
Мотор-ре-
дукторы 

Предельная погрешность, % 
задания измерения 

Номинальная частота враще-
ния входного вала n1 , об/мин 

+ – ±10,0 ±2,0 

Номинальный крутящий мо-
мент на выходном валу М2, Н·м 

+ + ±5,0 ±2,5 

Допускаемая радиальная кон-
сольная нагрузка, приложен-
ная в середине посадочной ча-
сти входного вала F1, Н 

+ – ±5,0 ±4,0 

Допускаемая радиальная кон-
сольная нагрузка, приложенная 
в середине посадочной части 
выходного вала F2, Н 

+ + ±5,0 ±4,0 

Допускаемые кратковремен-
ные перегрузки kМ2, Н·м 

+ – ±5,0 ±2,5 

Температура воздуха to, °С + + ±5°С ±1°С 
 

Задаваемые параметры 
по таблице 1 применяются в 
полном объеме для всех ви-
дов испытаний.  

При испытаниях ис-
пользуют стенды с разо-
мкнутым контуром, и 
стенды с электрическим 
торможением. Рекомендуе-
мые схемы стендов для ис-
пытания изделий приве-
дены на рисунках 1-3. В 
стендах предусмотрено за 
счет применения соответ-
ствующих двигателей зада-
ние частоты вращения входного вала, с помощью специальных нагружающих 
устройств задание и контроль крутящего момента на выходном валу и ради-
альных консольных нагрузок, приложенных к валам, а также обеспечены усло-
вия для контроля параметров и качественных признаков.  

Значения задаваемого крутящего момента М2 устанавливают в зависимо-
сти от режимов испытаний, используемого смазочного материала, температур-
ных условий и других оговоренных в ТУ требований. Если в ТУ эти требования 
не оговорены, то испытания проводят при номинальном значении момента М2 
в непрерывном режиме с продолжительностью до 24 ч в сутки в прямом или 
обратном потоках мощности. 

Общая продолжительность всех видов испытаний изделий, включающая ис-
пытания в горизонтальном и вертикальном положениях при крутящих моментах 
М2 и kМ2, должна быть не менее нормы Ту, заданной в ТУ на конкретные изделия. 

Испытания изделий с нагрузкой kМ2  проводят в режиме, указанном в ТУ. 
Если в ТУ режим не указан, то испытания проводят в режиме ПВ=40% с дли-
тельностью цикла 60с. 

Количество образцов для испытаний согласно [5] принимают не менее 3. 

 
Рисунок 1 – Схема стенда с разомкнутым контуром: 

1 – измерительный комплект К-505; 2 – испытываемый редуктор 
(мотор-редуктор); 3 – муфта; 4 – тормоз порошковый; 5 – выпря-

митель; 6 – устройство для консольного нагружения 
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Продолжительность 
типовых испытаний при 
этом может быть увели-
чена на время, необходи-
мое для оценки эффектив-
ности и целесообразности 
вносимых изменений, и 
устанавливается разра-
ботчиком изменений. 

В связи с тем, что при 
испытаниях на стендах с 
электрическим торможе-
нием одновременно испы-
тывают по два изделия, то 
испытаниям подвергают 4 
образца или одно изделие 
испытывают в обоих 
направлениях вращения. 

В этих случаях общее коли-
чество опытов составит 4, что 
обеспечит сокращение продолжи-
тельности испытаний с Т до Ти за 
счет увеличения количества испы-
тываемых образцов (без сокраще-
ния времени испытаний при kМ2) 
в соответствие с таблицей 2. 

Приведенные в таблице 2 дан-
ные для Рβ(Т)=0,6 используют при 
первичных испытаниях, а для 
Рβ(Т)=0,65 – при повторных испы-
таниях, проводимых в зависимости 
от видов дефектов, выявленных в 
процессе первичных испытаний. 

Продолжительность испыта-
ний может быть сокращена и дальше 
с увеличением количества опытов. 

При испытаниях аттестацию и поверку стендового оборудования, а также 
задание и измерение ряда параметров выполняют по следующим специальным 

методикам аттестации и измерений: 
- тормоза электромагнитные по-

рошковые нагрузочные серии ПТ...М1; 
- баланс-моторы; 
- определение мощности, отда-

ваемой приводным двигателем; 
- нагружение валов консольной нагрузкой путем смещения валов; 
- устройство консольного нагружения валов; 
- определение шумовых характеристик на стендах с разомкнутым контуром; 
- индуктивный измеритель крутящего момента; 
- определение утечки смазочного материала через манжеты для уплотнения валов; 

Таблица 2 – Отношение количества опытов 
ко времени испытаний 

Рβ(Т) 0,6 0,65 
Ти/Т 0,6 0,7 0,8 0,9 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 

n 6 5 4 8 7 6 5 4 

 
Рисунок 3 – Схема стенда с электрическим 

торможением: 
1 – измерительный комплект К-505; 2,4 – испытывае-
мые мотор-редукторы; 3 – динамометрическая муфта; 

5 – клиноременной ускоритель; 6 – асинхронный 
электродвигатель-генератор; 7 – устройства для кон-

сольного нагружения валов 

Рисунок 2 – Фото стенда с разомкнутым контуром при 
испытании мотор-редукторов 6МП-40 
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- определение сопротивления изоляции обмоток двигателя; 
- устройство для нагружения валов радиальными консольными нагрузками. 
Оценка соответствия изделий требованиям ТУ по ряду значительных де-

фектов, представленных параметрами n2 (для мотор-редукторов), Му, LрA, Lрi, 
М, η, tm и tк осуществляется методами статистического приемочного контроля 
качества продукции по количественному признаку согласно [6]. 

Контроль стабильности крутящего момента в стендах с разомкнутым кон-
туром осуществляется по показаниям силоизмерительного устройства тор-
моза, а в стендах с электрическим торможением – по потребляемой двигателем 
мощности или с помощью специальной динамометрической муфты. 

В ПМ установлены последовательность испытаний, методы статистиче-
ской обработки и оценки точности результатов испытаний,  

По результатам испытаний делают следующие заключения: 
- о соответствии изделий требованиям нормативно-технической докумен-

тации, установленным для данного вида испытаний; 
- о целесообразности постановки изделий на производство (для приемоч-

ных испытаний); 
- о готовности предприятия к выпуску данного вида изделий в заданном 

объеме (для квалификационных испытаний); 
- о стабильности качества изделий и возможности продолжения их вы-

пуска (для периодических испытаний); 
- об эффективности и целесообразности вносимых изменений (для типо-

вых испытаний); 
- о нормальном функционировании изделий в заданных при испытаниях 

условиях. 
В ходе проведенных работ по созданию современных методик испытаний 

совершенствуются, как способы испытаний, так и стендовые установки. На ос-
новании разработанной блок схемы создания объектов интеллектуальной соб-
ственности по методам испытаний МП ОМП, которая осуществляется на про-
тяжении последних пяти лет, восемь решений защищены патентами Украины.  

 

Выводы:  
1. Разработка нормативной базы испытаний МП ОМП позволяет в значи-

тельной мере сокращать сроки поставки продукции на серийное производство 
и обеспечивать поддержку необходимого качества приводной техники на всех 
этапах жизненного цикла. 

2. Активное накопление потенциала новых технологических решений в ходе 
испытаний различных видов способствует развитию интеллектуальной собственно-
сти предприятия, что обеспечивает конкурентоспособность выпускаемой продукции. 
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ЗМІНА КІНЕМАТИКИ ЗУБОФРЕЗЕРНОГО ВЕРСТАТА ДЛЯ 
НАРІЗАННЯ ЗУБЧАСТИХ КОЛІС РАДІАЛЬНО-КОЛОВИМ 
СПОСОБОМ 

 
В статті розглянуто напрямки модернізації серійних зубофрезерних верстатів з ручним керуванням 
для забезпечення нарізання зубчастих коліс дисковою фрезою в умовах неперервного обкочування 
за радіально-коловим способом. Кінематика верстата після її зміни передбачає програмне керу-
вання приводами основного руху і зворотно-поступального періодичного переміщення інструме-
нтальної каретки з зубцевою частотою та дає змогу нарізати зубчасті колеса з будь-яким профілем 
зубчастого вінця.  

Ключові слова: зубофрезерний верстат, радіально-коловий спосіб,  програмований привід, 
серводвигун, мехатроніка, ефективність. 
 

Вступ. Актуальність задачі. Зубчасті передачі як і зубчасті колеса усіх 
типів та видів зачеплення у наш час залишаються безальтернативним засобом 
передачі та перетворення енергії у приводах більшості машин. Зростання сил і 
моментів, що передаються, навантажень на компоненти передач одночасно зі 
збільшенням робочих швидкостей зумовлюють неухильне підвищення вимог 
до їх точності та якості. При використанні традиційних технологій зубонарі-
зання реалізація цих вимог автоматично призводить до різкого зростання тех-
нологічних витрат та вартості передач. У цьому зв’язку пошук нових способів, 
методів і технологій зубонарізання є актуальною задачею сучасного машино-
будування. 

 

Аналіз стану проблеми та літератури. До найбільш ефективних техно-
логій виготовлення зубчастих поверхонь належить зубонарізання за радіально-
коловим способом, запропонованим інж. Е.М. Благутом [1] та вперше дослі-
дженим на кафедрі технології машинобудування Львівської політехніки [2, 3]. 
Для удосконалення цього способу використана ідея І.О. Коганова про кінема-
тичне розділення робочих рухів, яка була реалізована для вирізання впадини 
між зубцями дисковою головкою на горизонтально-фрезерному верстаті [4]. 

В РК-способі ця ідея використана введенням мультиплікатора між віссю 
інструментального шпинделя зубофрезерного верстата і віссю обертання дис-
кової фрези, що дає змогу кінематично розділити рухи різання та формоутво-
рення. Використання мультиплікатора дозволяє працювати на високих швид-
костях різання (300м/хв) та оснащувати збірну дискову фрезу пластинами із 
твердих сплавів, при цьому внаслідок простоти конструкції такий інструмент 
у сотні разів дешевший від збірної модульної черв’ячної фрези. Процес здійс-
нюється на зубофрезерному верстаті в умовах обкочування, а для нарізання ко-
ліс різного модуля достатньо одного інструменту зі зміною величини ексцент-
риситету. Зменшення витрат на різальний інструмент (модульні черв’ячні 
фрези) одночасно з підвищенням продуктивності процесу забезпечує його ви-
соку ефективність і досягнення оптимального співвідношення між якістю об- 
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робки, продуктивністю і витратами на різальний інструмент, технологічне спо-
рядження та устаткування [5-8].  

В наш час цю ідею реалізовано також для формоутворення профілів пря-
мозубих коліс дисковою фрезою на багатоцільовому верстаті з ЧПК [9-10]. 
Проте, за даними вказаних авторів, час нарізання одного колеса при тих же 
режимах різання від 20 до100 разів більший, ніж у черв’ячному зубофрезеру-
ванні [11]. Врахую чи це, а також орієнтацію на 5-ти координатні верстати з 
ЧПК, високу ціну обладнання та собівартість деталей використання цього спо-
собу, означеного як "контурне оброблення", для серійного виробництва зубча-
стих коліс є проблематичним. 

Разом з тим, певним недоліком РК-способу, який розробляється на кафе-
дрі ТМБ Львівської політехніки, в початковому його виді є  нарізання зубчас-
тих поверхонь лише синусоїдального профілю. Хоча синусоїдальні колеса ма-
ють кращі експлуатаційні характеристики, ніж традиційні евольвентні (вищу 
навантажувальну здатність, більшу міцність зубців на згин, відсутність ділянок 
концентрації напружень біля ніжок зубця, вищу циклічну витривалість та ни-
жчий рівень шуму в передачі), у наш час вони ще знайшли відповідного засто-
сування в приводах машин.  

 

Метою статті є підвищення ефективності процесів нарізання зубчастих 
коліс радіально-коловим способом та рівня універсальності серійних зубофре-
зерних верстатів на основі їх модернізації і використання засад мехатроніки – 
програмного керування приводами їх робочих рухів.  

 

Матеріали досліджень. Для розширення технологічних можливостей РК-
способу і нарізання з його допомогою будь-яких профілів необхідно забезпе-
чити зміну закону обкочування інструменту і заготовки. Вирішення цієї задачі 
можливе різними шляхами. Найпростіший із них полягає в механічній системі 
корекції з зубцевою частотою зворотно-поступального руху за певним законом, 
який задається профілем кулачка – копіру, як показано на рисунку 1. 

На більш високому 
рівні цю задачу можна ви-
рішити модернізацією зу-
бофрезерного верстату і 
використанням для пере-
міщення дискової фрези 
керованих приводів.   

У схемі на рисунку 2 
обертання дисковій фрезі 
надається від шпинделя 
зубофрезерного верстата 
через зубчасту пасову пе-
редачу з натяжним роли-
ком, при цьому пасова пе-
редача виконує роль му-
льтиплікатора і забезпе-
чує підвищення обертів 
на осі фрези. Натяжний 
ролик компенсує зміну міжцентрової віддалі у пасовій передачі внаслідок 
періодичного зворотно-поступального переміщення каретки, величина якого 

 
Рисунок 1 – Корекція закону руху фрези 

в РК-способі на механістичній основі 
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відповідає модулю нарізуваного колеса, а частота – кількості зубців нарізува-
ного колеса; каретка рухається по напрямних салазках. Привід переміщення 
каретки з фрезою надається від крокового двигуна, а закон її лінійного перемі-
щення встановлюється системою керування двигуна (контролером). Весь ме-
ханізм міститься на консолі, яка монтується на поворотній частині інструмен-
тального супорта верстата для можливості нарізання косозубцевих коліс. 

 

 
Рисунок 2 – Схема кінематики верстата з приводом головного руху від 

інструментального шпинделя та переміщення каретки від крокового двигуна: 
1 – дискова фреза; 2 – інструментальний вал; 3 –вісь шпинделя зубофрезерного верстата; 

4 – ведуче колесо пасової передачі; 5 – ведене колесо пасової передачі; 
6 – натяжний ролик пасової передачі; 7 – пас; 8 – корпус інструментального валу; 

9 – напрямні салазки; 10 – рухомий шток крокового двигуна; 11 – кроковий двигун; 
12 – платформа; 13 – супорт зубофрезерного верстата; 

14 – контрпідтримка шпинделя зубофрезерного верстата; 
15 – зубчасте колесо, яке нарізають 

 

Другий варіант компонування зубофрезерного верстата, який працює за 
РК-способом, або його модернізації показано на рисунку 3. Обертання диско-
вій фрезі надається від серводвигуна, керованого контролером, або комп’юте-
ром (в експериментальних дослідженнях). Встановлення частоти обертів фрези 
залежить від матеріалу зубців, її діаметру та фізико-механічних властивостей 
матеріалу заготовки і розраховується на основі моделі точності і якості зубча-
стих поверхонь, утворюваних РК-способом. 

Періодичне зворотно-поступальне радіальне переміщення дискової фрези 
3 з зубцевою частотою здійснюється з допомогою серводвигуна 8. Інструмен-
тальна каретка з модулем фрези 5 змонтована на кульових опорах в горизонта-
льних подвійних напрямних типу "ластівчин хвіст". Керування серводвигуном 
переміщень каретки також здійснюється від контролера або комп’ютера, яким 
задається величина переміщення, відповідна модулю і частота переміщень на 
один оберт нарізуваного колеса. Одночасне програмне керування двома робо-
чими рухами – швидкістю різання і радіальним переміщенням фрези дозволяє 
нарізати зубчасті поверхні будь-яких профілів – евольвентних, синусоїдаль-
них, зачеплення Новикова, аркових, асиметричних, зірочок та ін. 
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Рисунок 3 – Робоча ділянка зуборізного верстата з керованими приводами 

для нарізання коліс за РК-способом: 
1 – заготовка; 2 – стіл верстата; 3 – дискова фреза; 4 – консоль з напрямними; 5 – модуль фрези; 
6 – серводвигун приводу головного руху; 7 – каретка; 8 – серводвигун приводу періодичного ра-

діального переміщення каретки 
 

Висновки. Запропоновані шляхи модернізації та зміни в кінематиці верс-
татів для зубонарізання радіально-коловим способом дають змогу: 

1 – можливість нарізати колеса будь-яких профілів, що розширяє техно-
логічні можливості серійних верстатів та їх універсальність; 

2 – скоротити кінематичні ланцюги і значно спростити налагодження ве-
рстатів; 

3 – внаслідок зменшення сили різання забезпечити істотне зменшення ви-
трат енергії та досягти підвищення точності нарізання зубчастих коліс; 

4 – за рахунок збільшення швидкості різання та осьової подачі,  скоро-
чення основного часу, а також часу на переналагодження обладнання підви-
щити продуктивність процесу зубонарізання. 
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РАСЧЕТ РАСПРЕДЕЛЕНИЯ НАГРУЗОК ПО ШИРИНЕ ЗУБЬЕВ, 
ПРОГИБА ВАЛОВ, СИЛ, ДЕЙСТВУЮЩИХ НА ОПОРЫ, И 
ПОЛУЧЕНИЕ СИГНАЛОВ ДЛЯ ДИАГНОСТИКИ ЗУБЧАТЫХ 
ПЕРЕДАЧ В СИСТЕМЕ ASGEARS 
 

В статье описывается применение программного комплекса ASGEARS для расчета распределения 
нагрузок по ширине зубьев, прогиба валов и сил, действующих на опоры трансмиссий. Была при-
менена специальная конечно-элементная модель расчета, функция формы которой полностью со-
ответствует дифференциальному уравнению изгиба. Число ступеней вала, имеющих разные диа-
метры, не имеет ограничений. Учитывается угловое или радиальное закрепление узлов, радиаль-
ные силы или изгибающие моменты. ASGEARS имеет пятнадцати уровневую реляционную базу 
данных, в которой хранятся данные о размерах валов. Результаты расчета выводятся в численном 
и графическом виде. Полученные результаты расчета о прогибах валов передаются в систему рас-
чета зубчатых передач, где рассчитываются распределения контактных и изгибных напряжений 
по ширине зубьев, жесткость элементов системы, радиальные и крутильные колебания. Приведены 
примеры ввода данных, результаты расчета. 

Ключевые слова: ASGEARS, опоры, валы, трансмиссия, функция формы, распределение 
нагрузок по ширине зубьев.  
 

Введение. Программный комплекс ASGEARS разработан авторами насто-
ящей работы, и в основном предназначен для проектирования авиационных 
зубчатых передач [1-4] и именно этим отличается от других известных про-
грамм расчета и проектирования зубчатых передач. В общем машиностроении 
этот программный комплекс используется под названием AEROFLANK, его 
отличие в применяемых стандартах.  

Программный комплекс ASGEARS и состоит из следующих подсистем: 
1) геометрия цилиндрических зубчатых колес с модифицированным ис-

ходным контуром (притупленные кромки зубьев, поднутренные основания, 
приграничные зоны, и т.д.); 

2) геометрия цилиндрических зубчатых колес с несимметричными 
зубьями; 

3) геометрия цилиндрических  шевронных зубчатых колес; 
4) геометрия конических с круговыми зубьями и арочных зубчатых колес;  
5) допуски по стандартам ISO, DIN, ГОСТ; 
6) поля допусков на форму модификации профиля и направления зубьев; 
7) ключевые элементы наладки зубошлифовальных станков, в том числе 

подготовка файлов управления *.pfl; 
8) построение графиков коэффициентов формы зубьев и графиков удель-

ной жесткости зубьев; 
9) расчеты прочности по ГОСТ 21354-87, ISO 6336, DIN 3990; 
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10) построение кинематической погрешности методом решения обратной 
задачи теории зацепления и расчет кинетической погрешности, учитывающей 
деформацию зубьев; 

11) подсистемы решения интегральных и дифференциальных уравнений; 
12) подсистемы расчета полей напряжений с глубоким анализом глубины 

залегания контактных напряжений на основе интегральных уравнений 
В.Л. Устиненко – В.Я. Рубенчика; 

13) моделирование хода изменения контактных и изгибных напряжений 
от входа зубьев в зацепление до выхода него и распределение напряжений по 
всей ширине зубьев; 

14) моделирование изменения толщины слоя смазки между контактными 
поверхностями каждого зуба и температуры в каждой точке контакта с учетом 
характеристик масла; 

15) моделирование крутильных и радиальных колебаний, а также их спек-
трального состава; 

16) моделирование динамических сил, действующих на подшипники; 
17)  расчет стационарных и бифуркационных амплитудно-частотных ха-

рактеристик вышеперечисленных процессов; 
18) прямые расчеты по данным измерения погрешностей профиля зубьев колес; 
19) диагностика зубчатых передач. 
Чтобы реализовать перечисленные возможности ASGEARS использует боль-

шие массивы исходных данных включающих, например, зависимость вязкости 
масла от давления, метод формирования переходной кривой или ширину канавки 
между полушевронами зубчатого колеса и т.д. Поэтому ASGEARS имеет пятнадцати 
уровневую реляционную базу данных, каждый уровень которой допускает ввод до 256 
параметров зубчатой передачи, существенно упрощающую проектирование.  

Контроль правильности входных данных и результатов расчета и модели-
рования выполняется с помощью двух или трехмерных изображений. 

 

Исходные принципы расчета валов. Расчет сложных многоступенча-
тых и многоопорных валов выполняется численными методами. Обычно счи-
тается, что численные методы – это методы приближенные. Однако, если про-
гиб элемента вала определять по формуле niYNzx i

T
ii ,...2,1  ,)(  , а функцию 

формы и вектор перемещений выразить в виде: 
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где входящие в формулы величины показаны на рисунке 1, то результаты рас-
чета будут такими же, как при аналитическом расчете. 

 

ISSN 2079-0791. Вісник НТУ "ХПІ". 2015. № 34 (1143) 37

Связь с внешними 
силами, учет гранич-
ных условий и техника 
программной реализа-
ции приведены в рабо-
тах [5, 6], итоговые ре-
зультаты включены в 
программный ком-
плекс ASGEARS [1-4]. 

 

Расчет валов в 
ASGEARS. Ввод ис-
ходных данных с ис-
пользованием базы дан-
ных в ASGEARS показан на рисунке 2. Результат расчета показан на рисунке 3. 

 

 
Рисунок 2 – Ввод исходных данных 

 

 
Рисунок 3 – Результат расчета 

 

Теперь рассмотрим, как изменятся опорные реакции и прогиб вала, если 
к имеющимся двум опорам добавить третью, расположив её по середине между 
левой опорой и серединой вала. Ввод исходных данных с использованием базы 
данных в ASGEARS показан на рисунке 4, а результат расчета показан на ри-
сунке 5.  

Как видно из результатов расчета прогиб и силы, действующие на опоры, 
существенно изменились, как по величине, так и по направлению действию 
сил. Прогиб уменьшился шесть раз, при этом нагрузки на крайние опоры 
уменьшились, а добавленная опора воспринимает даже большую нагрузку, чем 
действующая сила. 

Дальнейшие исследования показали, что расстояние между опорами свя-
зано с силами, действующими на опоры, гиперболической зависимостью: чем 
ближе расстояние между опорами, тем большая нагрузка на них действует.  

 
Рисунок 1 – Схема дискретизации вала конечными элементами 
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Рисунок 4 – Ввод исходных данных 

Вследствие упру-
гих деформаций валов, 
образуются отклонения 
в положении контакт-
ных линий зубьев зубча-
тых колес.  

 

Учет прогиба ва-
лов при расчете распре-
деления нагрузок по 
ширине зубьев зубча-
тых колес. В ASGEARS 
одновременно рассчиты-
вается два вала и опреде-

ляется суммарное угловое отклонение γ (рисунок 6,a) контактных линий. 
 

 
а                                                                  б 

Рисунок 6 – Изображение: a – формы прогиба валов; б – распределения удельных 
нагрузок по ширине зубьев без коррекции направления зубьев 
 

Результаты расчета отклонений в положении контактных линий принима-
ются подсистемой расчета погрешностей и далее с учетом параметров дина-
мики рассчитываются и выводятся в виде графических изображений (рисунок 
6,б), для анализа с целью последующего расчета коррекции направления 
зубьев (рисунок 7,a) и повторного расчета распределения нагрузок по ширине 
зубьев (рисунок 7,б). 

 

 
Рисунок 5 – Результат расчета 
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а                                                                  б 

Рисунок 7 – Изображение: a – модифицированной поверхности зубьев колес; б –рас-
пределения удельных нагрузок по ширине зубьев с коррекцией направления зубьев 

 

После устранения концентрации напряжений и обеспечения заданных ха-
рактеристик передачи, проектирование завершается выводом протокола расчета. 

На рисунке 7,б видно, что максимальные удельные нагрузки приходятся 
на однопарную зону зацепления зубьев. В двухпарном зацепления нагрузки 
примерно в два раза меньше. В работе [1] c программы ASGEARS описано, как 
выровнять эти нагрузки и повысить несущую способность передачи. 

От входа зубьев в зацепление до выхода из него есть колебания нагрузок 
(рисунок 6,б, рисунок 7,б) – это следствие динамических процессов, возбужда-
емых переменной жесткостью зубьев и погрешностями профиля зубьев колес. 
Эти колебания (рисунок 8), возбуждаясь зацеплением зубьев колес, имеют  
 

 
Рисунок 8 – Расчетные нелинейные колебания зубчатых колес самого мощного в мире 

редуктора винта двигателя Д27 для самолета АН-70 и спектр колебаний зубчатых колес 
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большую энергию, от двух до пятидесяти киловатт, поэтому, если не принять 
специальных мер, могут стать причиной разрушения дисков, лопаток турбин, 
трубопроводов и других элементов конструкций.  

В системе ASGEARS имеются средства, для расчета энергии колебаний, 
средства для их уменьшения и использования результатов расчета для целей 
диагностики зубчатых передач. 

Характеристики нелинейных колебаний во временной области и спектр в 
частотной области являются признаками для диагностики зубчатых передач. 

 

Выводы: 
1. С помощью программного комплекса ASGEARS рассчитываются силы, 

действующие на опоры и прогибы валов. 
2. Для устранения концентрации напряжений на зубьях колес применя-

ется модификация боковой поверхности зубьев. 
3. Дополнительные опоры валов существенно уменьшают прогиб валов, 

но могут стать причиной многократного увеличения нагрузок на опоры валов. 
4. Прогиб валов – это фактор,  существенно влияющий на концентрацию 

напряжений в зубчатых передачах. 
5. Сигналы вибраций зубчатых передач в первом приближении адекватны 

физическим процессам пересопряжения зубьев колёс редуктора, поэтому мо-
гут быть использованы для диагностики зубчатых передач.  

6. Программный комплекс ASGEARS успешно применялся при проекти-
ровании зубчатых передач в ГП "Ивченко-Прогресс", изготавливаемых пред-
приятием "Мотор Сич", г. Запорожье и АО "Салют", г. Москва. 
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ВЛИЯНИЕ СОСТОЯНИЯ ПОВЕРХНОСТНЫХ СЛОЁВ, 
ОБРАЗУЕМЫХ ПРИСАДКАМИ НА ПОВЕРХНОСТЯХ ТРЕНИЯ, 
НА ХАРАКТЕР ДЕФОРМАЦИИ МАТЕРИАЛОВ СОПРЯЖЕНИЙ 

 
На основании современных трибологических источников предлагается аналитический обзор путей 
решения проблемы выбора по состоянию и характеру деформации поверхностных слоёв трибосо-
пряжений определённого смазочного материала, который соответствует конкретным условиям 
эксплуатации. Систематизированы требования для нахождения пороговых значений результата 
совместного действия тепловых и механических нагрузок, когда поверхностные слои трущихся 
тел становятся химически и каталитически активными, что есть необходимым для интенсифика-
ции процессов образования эффективного химически модифицированного слоя. 

Ключевые слова: пакет присадок, химически активные вещества, поверхность трения, по-
верхностный слой, хемосорбция, химически модифицированный слой, вторичная структура. 
 

Актуальность задачи. Субшероховатость, характеризующая тонкую 
структуру реальной поверхности нанометрического масштаба, выявлена на по-
верхности микронеровностей. Механические свойства и структура поверхност-
ных слоёв (ПС) трибосопряжений, образуемых присадками на поверхностях тре-
ния (ПвТ), рассмотрены в [1]. По мнению Б.И. Костецкого характеристики суб-
микроскопического рельефа являются теми факторами, без которых невозможно 
достаточно объективное понимание процессов трения, износа и смазки [2].  
 

Постановка проблемы. По мнению авторов [3] при трении скольжения 
основную роль в диссипации внешней (подведённой) энергии в изнашиваемых 
объектах материалов играют эффекты на мезо- и фрагментарном структурных 
уровнях, т.е. в пределах от lm=0,13,0мкм (мезомасштаб) до lф=(310)lm (мас-
штаб фрагментарных структур). Под макромасштабным уровнем нагружения 
подразумевают соответствующую глубину структурных изменений в пределах 
от 10-104мкм. При изнашивании значительная часть потока внешней энергии 
подвергается диссипации за счёт многомасштабности структур в слое матери-
ала толщиной до 2030мкм. При этом структура и морфология ПвТ является 
результатом самоорганизации материала в соответствии с принципом мини-
мума производства энтропии [3]. 

Качество поверхности деталей машин определяется её геометрией, стро-
ением, физическими, химическими и механическими свойствами ПС и напря-
жениями в них. В процессе нагружения трением (приработка и затем эксплуа-
тация) происходит коренное изменение состояния поверхности. 

Переход от исходного состояния поверхности к эксплуатационному осу-
ществляется под воздействием факторов внешнего трения: нагрузки, скорости 
движения, температуры в зоне контакта и среды. Изменения качества поверх-
ности и, особенно, состояния тонких ПС во время работы пар трения могут 
быть обратимыми, исчезающими после снятия нагрузки, и необратимыми, 
остаточными. Поэтому эксплуатационное качество поверхности определяется 
не только остаточными характеристиками после снятия нагрузки, но и теку-
щими изменениями в процессе трения [4]. 
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Анализ последних исследований и публикаций следует начать с того, 
что несмотря на большую актуальность химии присадок и значительный объём 
проделанных исследований, монографическая литература по вопросу влияния 
структурного состояния ПС на характер деформации материалов сопряжений 
в зависимости от состава смазочных сред крайне бедна. При трении скольже-
ния или качения топография контактирующих поверхностей непрерывно из-
меняется [5]. В связи с этим важным представляется задача классификации 
структур поверхностей, формирующихся в процессе трения. Эта задача не 
нова, такие классификации разработаны, однако большинство из них характе-
ризуют крупномасштабные изменения в ПС, приводящие, как правило, к выходу 
узла трения из строя (см., например, стандарт ISO/DIS 7146). В то же время от-
сутствует классификация структур, соответствующим обычным режимам тре-
ния. В [6] описываются характерные морфологические признаки поверхностей, 
сформировавшихся при различных режимах трения, предложена их классифика-
ция и возможные механизмы формирования соответствующих структур. 

Различия в строении ПС металла предопределяют механизмы изнашива-
ния. Это позволяет выявить как преобладающие крупномасштабные меха-
низмы, определяющие процесс трения, так и специфику их реализации [7]. В 
частности, образование ступенчато изменяющейся по глубине фрагментиро-
ванной структуры, возникающей вследствие пластического течения, приводит 
к отслоению верхней её части в результате процесса, названного "износом те-
чением". Представляется, что этот износ носит усталостный характер в силу 
многократного воздействия на ПвТ, необходимого для формирования слоя 
дисперсных фрагментов и образования частиц продуктов изнашивания [8]. 

Можно добавить, что влияние динамических нагружений при трении ска-
зывается не только на формировании приповерхностной зоны пластического 
течения, но и на образовании частиц износа. При динамическом воздействии в 
вязком материале на некоторой глубине от поверхности возникают микропоры 
за счёт растягивающих напряжений, обусловленных циклическим деформиро-
ванием в процессе трения [9]. Микропоры сливаются, образуя зародышевые 
трещины, которые затем раскрываются, формируются частицы износа [10]. 
Размер элементарных фрагментов разрушения (10нм) считается адекватным 
размеру микроконтактов, на которых реализуется адгезионное взаимодействие 
[11]. Усталостная теория получает физическое обоснование фрагмента разру-
шения в результате накопления структурных повреждений дислокационного 
характера и образования микротрещин по границам сетки фрагментирован-
ного ПС [11]. Механизм отделения элементарных фрагментов является адгези-
онным и реализуется в первую очередь за счёт среза материала с меньшей ко-
гезионной энергией [10]. 

Существенно более сложным и менее очевидным представляется меха-
низм изнашивания участков с равномерно изменяющейся по глубине фрагмен-
тированной структурой. В этих случаях наиболее вероятным механизмом из-
нашивания таких участков является образование частиц износа путём зарож-
дения и развития микротрещин по границам фрагментов в местах критических 
стыков между ними [12]. При этом как нижняя, так и боковые грани частиц 
износа представляют собой стенки фрагментов. Очевидно, что образующиеся 
таким путём частицы износа, как и его величина, меньше, чем при ступенчато 
изменяющемся строении ПС [13]. 

Изменение топографии ПвТ зависит также от вида изнашивания. Как уже 
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отмечалось, адгезионное изнашивание приводит к огрублению поверхности, а 
абразивное и коррозионное изнашивание могут вызывать её выглаживание. 
Особенно высокое качество поверхности достигается при коррозионном изна-
шивании и объясняется растворением вершин неровностей. К выглаживанию 
поверхности приводит, в частности, введение в смазочный материал (СМ) про-
тивоизносных присадок и присадок для работы при высоком давлении. Фрик-
ционное взаимодействие оказывает чрезвычайно сильное воздействие на со-
стояние ПС, и топография ПвТ определяется в первую очередь условиями ра-
боты, а не исходной шероховатостью. В узлах трения, работающих со СМ, не-
редко используют заведомо грубые поверхности [5]. 

На основании этого можно сделать следующее предположение: "равно-
весная" шероховатость ПвТ формируется на "равновесной" структуре ПС, т.е. 
микрорельеф стабилизируется только после стабилизации размера зерна. Дей-
ствующие же температуры и давления в процессе большинства технологиче-
ских операций, как правило, значительно отличаются от эксплуатационных, 
что исключает возможность управления периодом приработки только за счёт 
обеспечения определённых параметров микрорельефа. Физический смысл 
формирования структурного "портрета" ПС можно представить следующим 
образом: если при окончательном методе обработки силовые и температурные 
факторы "жёстче", чем при эксплуатации, то зерно в процессе трения растёт, 
если "мягче", то уменьшается [14]. 

Фактическая площадь контакта составляет около 0,01-0,1% номинальной 
площади. Даже при высоких нагрузках, обеспечивающих преимущественно 
пластический контакт, она не превышает 40% [15]. Силовые воздействия на 
участках фактического контакта имеют форму многократных кратковремен-
ных импульсов. Расчёты показывают, что давления на площадках фактиче-
ского контакта находятся в пределах 100-1000МПа, время контактирования 
элементарных участков составляет 0,000001-0,0001с [16]. 

Образование и разрушение вторичных структур (ВС) сопровождается де-
формированием и активацией ПС [2]. Формирование ВС в значительной сте-
пени зависит от состава СМ. Известно, что в результате физической адсорбции 
на ПвТ образуется квазикристаллический слой смазки [17]. Параметры этого 
слоя определяются, с одной стороны, свойствами и структурным состоянием 
молекул смазки и, с другой стороны, составом и структурным состоянием по-
верхности металлической фазы [18]. 

Многочисленные экспериментальные исследования [19] показывают, что 
большая часть энергии, затраченная на деформацию, превращается в тепло и 
лишь несколько процентов этой энергии запасается на образование дефектов 
кристаллической решётки [20]. Известно [21], что при деформации металлов 
практически вся запасённая энергия расходуется на образование или на увели-
чение энергии взаимодействия дефектов решётки. Концентрация дефектов (за-
пасённая энергия) характеризует неравновесное состояние металла. При дефор-
мировании на 10% концентрация дефектов может достигать 1018-1019см–3 [21]. 

ПС металла обладает избыточной поверхностной энергией, которая уве-
личивает его химическую активность. Это обусловлено тем, что внутри твёр-
дого тела каждый атом металла окружён и связан с соседними по всем направ-
лениям. Атомы ПС имеют свободные связи, благодаря которым возможно их 
взаимодействие с находящимися в атмосфере веществами, в том числе и с 
окислителями. В результате на поверхности металла образуются оксиды [15]. 
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При трении количество вакансий в таком ПС достигает 2,5×1021атомов/см3 
[2]. Химические реакции на поверхности изменяют её состав, химическую ак-
тивность, снижают поверхностную энергию [5]. 

Результаты экспериментальных и теоретических работ [22-26] показали, 
что свойства противоизносных слоёв металлов отличаются от свойств глубин-
ных слоёв. В этих же работах показано значительное влияние состояния по-
верхности и внешней среды как на деформацию ПС, так и на общий характер 
деформации [27]. 

Исследования дислокационных механизмов пластической деформации 
при трении впервые выполнены Б.И. Костецким с сотрудниками. Изучены осо-
бенности структурных механизмов деформирования при трении скольжения и 
качения в поверхностных и химически активных средах [20]. Важным результа-
том изучения деформируемой структуры ПвТ является выявление процесса тек-
стурирования и аморфизации при нормальных условиях трения [28]. Установ-
лено, что ВС являются устойчивыми и обладают свойством саморегулирования 
[29-30]. Схема строения ПС при наличии ВС, возникающих при кинетическом 

фазовом переходе, представлена на рисунке 1 [31]. 
Чрезвычайная сложность и многогранность 

процессов трения и износа приводит к заключению, 
что эти процессы не могут быть описаны простым 
фундаментальным законом. Выходом является ком-
плексный путь, в котором сочетаются разработка 
комплекса теоретических положений трибологии с 
развитием методов решения практических задач 
[32]. Поэтому влияние многочисленных факторов, 
неизбежных при трении, предлагается в работе [31] 
описывать интегральными энергетическими и кине-
тическими условиями, структурно-прочностными и 
физико-химическими параметрами, составляющими 
основу теории. Практические решения осуществля-
ются на основе теории путём регулирования условий 

и параметров СО ТС с помощью конструкторских, технологических и эксплу-
атационных средств [31]. 

Известно, что фрагментирование ПС трения сопровождается текстуриро-
ванием. Рассмотрим возможный механизм формирования текстуры ПвТ. От-
меченное свойство тонкого (субмикронного) ПС, заключающееся в отсутствии 
дислокационных линий, параллельных плоскости поверхности, означает, что 
ПС не имеет разориентировок с осью, лежащей в плоскости слоя. Уже это об-
стоятельство говорит о формировании определённой поверхностной текстуры. 
Что касается конкретной кристаллографической ориентации ПС, она опреде-
ляется минимумом поверхностной энергии кристалла. Поверхностное натяже-
ние анизотропного тела – кристалла, различно для различных его граней. Оно, 
таким образом, является функцией от направления грани (индексов Миллера) 
[33]. Наибольшая свободная энергия реализуется при малых индексах [34]. 

Анализ состояния ПС трущихся тел приводит к необходимости рассмот-
рения двух различных форм напряжённо-деформированного состояния [20]: 

1. В тончайших ПС (100÷1000Å) происходит интенсивная и направленная 
пластическая деформация – текстурирование (преимущественная ориентация 
металлических структур – от зёрен до дефектов структуры в направлении дви- 

 
Рисунок 1 – Схема 

строения ВС: 
1 – II тип; 2 – I тип; 3 – под-

поверхностный слой; 
4 – исходная структура [31] 
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жения). В результате многократных воздействий в конечном счёте происходит 
аморфизация ПС металла. 

2. В нижележащих слоях (порядка сотен микрон) имеет место волновой 
процесс распространения упругих деформаций, связанный с относительным 
перемещением трущихся тел [20]. 

Нормальный режим трения характеризуется высоким градиентом струк-
турных изменений в ПС и их почти полным отсутствием в нижележащих 
слоях. Этот ПС при нормальном износе составляет 100÷200мкм, а при гранич-
ном трении (чувствительность прибора 5мкм) – не обнаруживается. Исследо-
вания методом прямого наблюдения дислокаций показывают, что этот слой 
при граничном трении составляет не более 1000÷1200Å [35]. 

Твёрдые плёнки обычно состоят из оксидов металлов и имеют толщину 
~10–8м (~100Å). Примыкающие к ним один или несколько мономолекулярных 
слоёв граничной смазки имеют толщину ~3/10–9м. Иногда твёрдые плёнки ока-
зываются не сплошными из-за физических и химических воздействий в про-
цессе их образования [36]. Даже если эти плёнки первоначально непрерывны, 
они могут отрываться в процессе скольжения, обнажая тем самым чистые ме-
таллические поверхности и создавая весьма высокое сопротивление трения. 
Граничные плёнки могут быть чрезвычайно тонкими (мономолекулярный слой 
хемосорбированного мыла) и толстыми (плёнка сульфида железа толщиной 
1×10–7м) [36]. Наличие поверхностных плёнок изменяет не только адгезионные 
характеристики, но и деформируемость материала. Снижение деформируемо-
сти может оказаться весьма значительным [5]. 

Как известно [37], подразделить плёнки на "тонкие" и "толстые" можно 
лишь условно и относительно. Одна и та же плёнка может быть "тонкой" по 
одному признаку и "толстой" – по другому. Однако такое деление приобретает 
чёткий физический смысл, когда рассматривается конкретная физическая ха-
рактеристика или определённое структурное состояние. Критерием тонкоплё-
ночного состояния может служить критическая толщина, ниже которой возни-
кают аномалии рассматриваемых свойств (физических, химических, механи-
ческих) по сравнению с "массивным" состоянием. Критические значения тол-
щин ПС, ниже которых проявляются аномалии этих свойств, существенно за-
висят от природы сопряжённых материалов, условий трения и состава смазоч-
ных композиций. Специфика напряжённого состояния и структуры контакт-
ной зоны является главным фактором, обусловливающим механизмы струк-
турной приспосабливаемости материалов при трении [18]. 

Структурные особенности ПвТ несут информацию в основном о тех про-
цессах, которые происходят в тот момент времени, когда элементы пары тре-
ния были остановлены и разъединены. Поэтому для восстановления полной 
картины процесса фрикционного взаимодействия необходимо пользоваться 
дополнительной информацией, получаемой непосредственно в ходе испыта-
ний (о динамике изменения коэффициента трения, электропроводности кон-
такта, толщины смазочного слоя и пр.) [38-41]. 

На рисунке 2 приведена схема, иллюстрирующая возможности использо-
вания явления структурной приспосабливаемости материалов, на которой 
условно выделены три уровня приспосабливаемости: случайная, эмпирически 
достигнутая и теоретическая. Для приближения к уровню теоретической по-
верхностной прочности необходима конкретизация физических моделей явле-
ния структурной приспосабливаемости с учётом реально существующего мно- 
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гообразия механо-
физико-химиче-
ских процессов в 
многофазной си-
стеме твёрдое 
тело-жидкость-газ. 
Сложность этой за-
дачи состоит в том, 
что для ВС весьма 
ограниченно при-
менимы классиче-
ские представления 
теории несовер-
шенств кристалли-
ческого строения. 
Это вызывает необ-
ходимость глу-
бокого изучения 
атомных и элек-

тронных взаимодействий с учётом кинетики процессов трения [18].  
Изложенная концепция образования ПС как результата многократного 

ударного теплового и механического воздействий не противоречит экспери-
ментальным фактам ни для установившегося нормального режима трения, ни 
в случае критического трения, обусловленного схватыванием. Однако следует 
подчеркнуть, что для описания процессов трения и изнашивания необходимо 
привлечение методов мезомеханики, поскольку локализация напряжений и де-
формаций, определяемая неоднородностью структуры поверхности, задаёт ме-
зоскопический масштаб пластической деформации. К сказанному можно доба-
вить, что в мезомеханике релаксация концентратов напряжений вызывает по-
явление поворотных моделей пластической деформации, которые аномально 
высоки по сравнению с трансляционными. Это и влечёт за собой высокую сте-
пень фрагментации слоя трения, для которого характерна локализация напря-
жений в пятнах контактов. 
 

Выводы. Таким образом, можно считать, что в самом общем случае луч-
шими триботехническими характеристиками обладают те пары трения, на по-
верхности которых под действием химически активных веществ (присадок) 
сформировалась более однородная структура. Если на ПвТ имеет место ком-
бинация элементов рельефа, характерных для различных структур, то это сви-
детельствует о нестабильной работе узла трения. Большое количество отдель-
ных дефектов на поверхностях также свидетельствует, как правило, о неста-
бильности работы пары трения, что характеризуется низкими триботехниче-
скими характеристиками (высокими значениями и сильными колебаниями ƒ, 
нестабильной толщиной смазочного слоя, значительным износом). 
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Рисунок 2 – Схема использования явления структурной 

приспосабливаемости материалов [18] 
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Рассмотрены основная (максимальный КПД) и вспомогательные задачи (аппроксимация эксперимен-
тальных данных) оптимизации параметров гидромеханических трансмиссий шахтных локомотивов при 
помощи модифицированного симплексного метода Нелдера-Мида. Показана возможность нахождения 
локальных экстремумов на основе предварительного зондирования пространства; равномерного пере-
бора начальных симплексов (при помощи ЛП-τ сеток) и локализации найденных экстремумов с введе-
нием дополнительных ограничений на N-мерную область определения произвольной целевой функции.  

Ключевые слова: гидромеханические трансмиссии шахтных дизелевозов, методы прямой 
оптимизации, симплексный метод Нелдера-Мида, локальные экстремумы, зондирование N-
мерного пространства, ЛП-τ сетки, область локализации экстремума, штрафные ограничения. 

 

Введение. Любая инженерная задача подразумевает нахождение рацио-
нальных или оптимальных различных количественных, качественных (бинар-
ных: 0; 1 – отсутствие или наличие рассматриваемого фактора), логических и 
др. параметров исследуемой машины. Поиск экстремального решения услож-
няется видом реальной (не поддающейся дифференцированию, разрывной, 
ступенчатой, целочисленной и пр.) целевой функции (ЦФ), сложностью опи-
сания ограничений, накладываемых на ее область определения (ОО), возмож-
ной взаимозависимостью отдельных параметров, и самое главное – отсут-
ствием гарантии нахождения всего комплекса потенциальных решений, для 
последующего выбора нужного (глобального) решения. В данном контексте, 
не составляет исключения и задача, сформулированная в названии данной ста-
тьи. Решение ее непосредственно влияет на эффективность работы рельсового 
транспорта шахт, путем технического совершенства средств тяги – локомоти-
вов, наиболее перспективные из которых – дизелевозы [1]. 

 

Актуальность задачи для отечественного машиностроения состоит в по-
строении универсального алгоритма определения зависимостей формирования 
и передачи потоков мощности в элементах трансмиссий шахтного дизелевоза 
для повышения тяговых возможностей локомотива при неизменной установоч-
ной мощности его двигателя. Комплекс получаемых здесь решений позволит: 
разработать обобщенную интегральную систему критериев оценки эффектив-
ности вариантов трансмиссий; и получить новые технические решения по со-
вершенствованию трансмиссии шахтного дизелевоза [2, 3]. Актуальность, с 
точки зрения прикладной математики, состоит в разработке последовательных 
вариантов поэтапного алгоритма впервые соединяющего: наиболее эффектив-
ную модификацию симплексного метода Нелдера-Мида [4]; зондирование ис-
следуемого N-мерного пространства варьируемых факторов (при помощи ЛП-
τ сеток [5]); локализацию найденных экстремумов (внесением вновь построен-
ных односвязных ограничений на ОО ЦФ); анализ найденных решений-экстре- 
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мумов по принадлежности их заданным или построенным границам, что и со-
ставляет цель настоящей работы. 

Решение поставленных задач позволит построить адекватные математи-
ческие модели КПД отдельных гидромашин и КПД гидрообъемных передач 
(ГОП) в целом, которые будут учитывать направление потоков мощности че-
рез ГОП, а также разработать и апробировать обобщенные алгоритмы прямой 
оптимизации для решения научно-исследовательских и прикладных задач гор-
ного машиностроения. 

 

Анализ литературы, посвященной перечисленным выше вопросам, поз-
воляет сформулировать следующие выводы и необходимые направления дан-
ной работы: 

- бесступенчатые гидрообъемные механические трансмиссии (ГОМТ) яв-
ляются наиболее перспективными устройствами передачи мощности на рабо-
чие органы транспортных машин, в т.ч. и современных шахтных дизелевозов 

[1, 2], рисунок 1; 
- сложность 

и громоздкость (в 
виду взаимозави-
симости парамет-
ров ГОМТ, рису-
нок 2, и экспери-

ментального 
определения ко-
эффициентов по-
терь, рисунок 3) 
проводимых ис-
следований тре-
бует разработки 
и применения 
простого и 
надежного вари-
анта метода опти-
мизации для ре-
шения основной 
 

 
а                                                                             б 

Рисунок 3 – Линия тренда для коэффициентов потерь: а – Kу1; б – Су1 для гидронасоса 

3,6

1,56·10

 
Рисунок 1 – Структурная схема двухпоточной ГОМТ 

Рисунок 2 – Рабочие параметры и потери гидромашин объемного 
типа в прямом и обратном потоках мощности через ГОП 
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экстремальной за-
дачи (поиск рацио-
нальных парамет-
ров, в нашем слу-
чае – КПД ГОМТ, 
рисунок 4) и вспо-
могательных задач 
оптимизации (об-
работка экспери-
ментальных дан-
ных, построение 
линий тренда, ри-
сунок 3, решение 
уравнений и др. 
с использованием 
методов прямой оп-
тимизации); 

- разрабатыва-
емый алгоритм и 
подход должны хорошо адаптироваться и к другим прикладным задачам оптимиза-
ции [4] – уни- и много модальным функциям (вертикальное расположение центра 
масс внутренней загрузки барабанных мельниц, рисунок 5,а), линейное программи-
рование (задача рудоподготовки, рисунок 5,б,в); 

 

 
а                                                                            б, в 

Рисунок 5 – Дополнительные прикладные задачи оптимизации: 
а – горных машин – распределение внутренней загрузки по сечению барабанной мельницы 

при минимальном подъеме (вертикальная координата) центра масс эпюры загрузки; 
б, в – задача рудоподготовки – (линейное программирование), пирамида – ограничения 

на рудную шихту; гиперкуб – возможности забоев; вершина области пересечения 
пирамиды и гиперкуба и есть искомое решение оптимизационной задачи 

Линия max кривизн 

0,40…0,78 - КПД 
4…12 - эксцентриситет 
5…35 - Δр 

Рисунок 4 – Универсальная характеристика ГОП-900, [6] 
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- равномерное зондирование пространства при помощи ЛП-τ сеток [5] – 
как метод прямого перебора потенциальных решений и (или) равномерное рас-
пределение начальных симплексов по ОО ЦФ, рисунок 6; 
 

 
а                                                      б                                                        в 

Рисунок 6 – Двумерное распределение ЛП-τ последовательностей в единичном квадрате: 
а – n=16 точек; б – n=162=256 точек; в – n=512 точек 

 

- локализация найденного симплексным методом Нелдера-Мида, рисунок 
7, экстремума (обратный ход задачи оптимизации – метод "компаса", [6], ри-
сунок 8,а); 

- для описания границ областей и ограничений на ОО ЦФ использовать 
тривиальный подход – гиперплоскости в N-мерном пространстве и внутренние 
области симплексов, с учетом предложенного в [4] метода суммарного штрафа 
внутри симплекса (штраф – пропорционален расстоянию от центра С сим-
плекса), рисунок 8,б;  

- для целочисленных задач, таких как проектирование одноосных плане-
тарных передач (определение числа зубьев зубчатых колес) также целесооб- 
 

 
а                               б                                         в                                                     г 

Рисунок 7 – Основные действия симплексного метода Нелдера-Мида (прямой ход): 
а – отражение; б – расширение; в – сжатие; г – редукция. Начальный симплек соперации – серый 
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а                                           б                                          в                            г 

Рисунок 8 – Реализации методов: 
а – локализация найденного симплексным методом Нелдера-Мида, экстремума (обратный ход 
задачи оптимизации – метод "компаса", [6]; б – штрафная конусная поверхность во внутренней 

области симплекса; в – симплекс движется; г – симплекс накрыл экстремум 
 

разно использовать метод прямой оптимизации в виде тривиального, непосред-
ственного перебора (без зондирования целочисленного пространства факторов) 
всех возможных вариантов решений, удовлетворяющих накладываемым огра-
ничениям (четырем условиям: соблюдения передаточного отношения; соосно-
сти; соседства; сборки); 

- дальнейшее усовершенствование предлагаемого алгоритма предполага-
ется проводить по направлениям: а) учет "взвешенности" вершин симплекса 
(учет значений ЦФ в них) для выбора достоверных коэффициентов отражения, 
расширения, сжатия и редукции; б) разработка отдельных стратегий рацио-
нального поведения симплекса при подходе к экстремуму, рисунок 8,в и при 
"накрывании" симплексом окрестности экстремума, рисунок 8,г; в) выбор 
формы и размеров начального симплекса; г) сбор с дальнейшее использование 
информации о размерах симплексов, коэффициентов их "деформации", рассто-
яния между экстремумом и начальной точкой.  

 

Постановка задачи. Для решения указанных задач двухпоточных транс-
миссий шахтных дизелевозов, необходимо разработать универсальный метод 
прямой оптимизации. Он должен позволять обнаруживать искомый экстремум 
за минимальной количество обращений к процедуре вычисления ЦФ, а не за 
минимальное количество итераций. Так как из рисунка 7 следует, что различные 
действия симплексного метода Нелдера-Мида имеют не одинаковое количество 
вычислений величин VMN, т.е. обращений к ЦФ, поэтому из-за не идентичности 
указанных действий (по объему вычислений) необходимо оценивать процесс 
нахождения решения по количеству подсчетов ЦФ – f(X)=f(x1,x2,…,xN–1,xN).  

 

Материалы исследований. Поиск большего, чем один, количества экс-
тремумов предлагается осуществить по мере усложнения алгоритма рассмат-
риваемой оптимизационной задачи за счет подключения программных блоков 
зондирования, локализации, введения штрафных слагаемых, проверки обсле-
дования всего объема ООЦФ, внешняя граница которой традиционно описы-
вается N-мерным гиперкубом 

xmini ≤ xi ≤ xmaxi,                                                (1) 



ISSN 2079-0791. Вісник НТУ "ХПІ". 2015. № 34 (1143) 54

где i=1,2…N, N – размерность пространства ООЦФ. 
Симплекс в N-мерном пространстве представляем набором из N+1 точки 

(вершин), 11  NC N
N  подмножеств которых – грани симплекса, описывае-

мые гиперплоскостями, каждая из них проходит через свои N точек. Уравнения 
и мера удаления точки от гиперплоскости приведены в следующей таблице 1. 

Для получе-
ния коэффициен-
тов уравнения ги-
перплоскости, про-
ходящей через N 
точек необходимо 
решить систему N 
линейных уравне-
ний, с единичным 
вектором свобод-
ных членов, отно-
сительно N неиз-
вестных (–Ai·A0

1) – 
аналог уравнения 
"в отрезках". Для 
каждой j-той точки 
Xj={x1j, x2j,…,xNj}, 
j=1…N, j-е уравне-
ние имеет следую-

щий вид, а неувязка (не принадлежность точки V гиперплоскости или не соответ-
ствие точки V неравенству, описанному гиперплоскостью) определятся: 
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Тогда N-мерный объем внутренней области симплекса найдется по формуле, [4] 
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Величину сумм таких объемов 
 Kk

kS
...1

 (по всем K введенным при локализа-

ции найденных экстремумов (4 или 8)-кратным, рисунок 8,а, группам симплексов) 
нужно сравнивать с объемом гиперкуба (1)  ,minmax

...1




Ni

ii xx  и в случае до-

статочного перекрытия (2…3)·П=S площади, таблица 2, ввести новый критерий 
остановки расчета в виду исчерпанности объема области внешнего гиперкуба. 

С другой стороны, если после достаточной локализации ООЦФ станет пу-
стым множеством – т.е. полностью перекрытым NЛПτ=NEXTR количеством сим-
плексов, то по [4], последний экстремум будет находиться в точке с минималь- 

Таблица 1 – Общая формула гиперплоскости 
и расстояния в N-мерном пространстве 

Размерность 
пространства

Координаты
точки 

Уравнение 
гиперплоскости 

Расстояние от точки до 
гиперплоскости 

1 x1 
Ах–В=0 

(точка x=const=B/A) A

B
x

A

BAx
d 


 1

2

1

2 x1, y1 
Ax+By+C=0 

(прямая) 22

11

BA

CByAx
d






 

3 x1, y1, z1 
Ax+By+Cz+D=0 

(плоскость) 222

111

CBA

DCzByAx
d






N x1, x2 ... xn 
A0+ΣAi·xi=0 

(гиперплоскость) 


 


2

0

i

ii

A

AxA
d
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ным суммарным штрафом и, следовательно, на оставшейся гиперплоскости, 
дающей максимальный штраф. Последнее, в случае упрощенного расположе-
ния линейных ограничений (как в задаче рудоподготовки, рисунок 5,б,в) или 
не корректного задания ООЦФ исходными ограничениями, позволяет устано-
вить (при варьировании величин штрафов) причину несовместности, для даль-
нейшего ее устранения. 

 

Таблица 2 – Возможные результаты работы алгоритма симплекс-поиска 

Выход начального 
симплекса из 

Простой симплекс-поиск 
(одна начальная точка – один 

найденный экстремум) 

Локализация каждого 
найденного экстремума 
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 точки 

Е
д

и
н

ст
ве

н
н

ы
й

 н
ай

д
ен

н
ы

й
 

эк
ст

ре
м

ум
 

 В
ы

б
о

р 
лу

ч
ш

ег
о

 
эк

ст
ре

м
ум

а 

 

И
з 

у
зл

ов
 Л

П
- 

τ 
се

тк
и

 –
 з

о
н

д
и

ро
ва

н
и

е 
п

ро
ст

ра
н

ст
ва

 

 

Е
д

и
н

ст
ве

н
н

ы
й

 н
ай

д
ен

н
ы

й
 э

кс
 

тр
ем

у
м

 

 

В
ы

б
о

р 
лу

ч
ш

ег
о 

эк
ст

ре
м

ум
а 

  

 
- узел ЛП-τ сетки (начальная точка), найденный и лучший экстремум 

 - внешний гиперкуб, часть области локализации в виде симплекса 
 

Нелинейные ограничения, накладываемые на ООЦФ, будут иметь отлич-
ные от линейных ограничений неувязки ΔNL, поэтому иногда их целесообразно 
вносить отдельным слагаемым в процедуру вычисления ЦФ. В то же время, 
использование суммарных неувязок во внутренней области симплексов лока-
лизации дает результат – постоянство суммарной неувязки ΔSIMP=N!·S=const, 
согласно [4] и формулы (2). Поэтому предлагаем вводить специальное штра-
фование, рисунок 8,б, во внутренней области симплексов локализации, по оценке 
расстояния от центра симплекса 

  




 
1

1
,

11
N

j
ijCi xNx ,    i=1…N. 

 

Большое количество рассматриваемых симплексов и гиперплоскостей-
ограний вынуждает разбить процедуру подсчета суммарного штрафа на блоки: 

1) расчет штрафа от не удовлетворения одного линейного ограничения; 
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2) расчет суммарного штрафа во внутренней области одного симплекса, 
N+1 обращение к первому блоку; 

3) расчет суммарного штрафа по всем NEXTR имеющимся симплексам, с 
таким же количеством раз обращений к второму блоку. 

4) Последующий подсчет всего суммарного штрафа в рассматриваемой 
точке V.  

 

Результаты исследований, как апробацию алгоритма проведем на пере-
численных выше оптимизационных задачах, с целью проверки работоспособ-
ности элементов, процедур и блоков предлагаемого алгоритма.  

I. Построение линий трендов для коэффициентов потерь ГОП, рисунок 3. 
Задача имеет место из-за необходимости разделения экспериментальных пере-
менных-факторов. Представляет собой аналог "метода наименьших квадра-
тов", целевая функция в котором – унимодальна. Полученные решения пред-
ставлены на рисунок 3,а,б, они были достигнуты при 197 и 254 определениях 
ЦФ (минимум квадратичной корреляции R2), соответственно рисункам. Аргу-
менты ЦФ – коэффициенты полиномов II степени относительно Δр. Получен-
ное решение позволяет использовать более правдоподобные( чем неизменные, 
постоянные Ky1=1,56·10–4 и Cy1=3,67, [1], пунктирные линии на рисунок 3) ана-
литические зависимости обоих коэффициентов потерь от Δр. 

II. Определение КПД гидрообъемной передачи, рисунок 4. Является про-
должением предыдущей задачи. Построение линий уровня здесь производится 
итерационным методом, а пересечение рассматриваемых поверхностей в од-
ной (искомой) точке максимального КПД рассматривается последовательно, 
по принципу номограмм. Это очевидно связано со сложностью построения ли-
нии "хребта" (пространственной линии, соединяющей точки максимальных 
кривизн плоских линий уровня поверхности КПД). Таким образом, эта опти-
мизационная задача является существенно не линейной из-за: во-первых, необ-
ходимости построения нелинейной функции кривизны; во-вторых, нахожде-
ния максимумов нелинейной функции. Ограничения на ООЦФ – не линейны и 
зависят от параметров конкретной ГОП. 

III. Построение многозональной эпюры внутренней загрузки барабанных 
мельниц. При любом стационарном режиме движения шаров внутри мельницы 
эпюра заполнения барабана должна быть такова, что центр масс загрузки подни-
мется на минимальную высоту. Поэтому, при представлении движения загрузки 
некоторым двухконтурным потоком, рисунок 5,а, включающим водопадную и 
каскадную (внутреннюю) часть и необходимо найти соотношение частей. Реше-
ние этой задачи впервые позволит связать все технологические безразмерные па-
раметры построения эпюры заполнения барабана мельницы (относительную ско-
рость вращения ψ, относительное заполнение φ, внутреннее fCP и внешнее f1 трение 
загрузки, как сыпучей среды). ЦФ задачи – уС=φ–1(φВОД·уСВОД+φКАСК·уСКАСК)→min, 
относительно двух переменных R и α (радиус и угол вылета внешней части по-
тока), при ограничениях на: 

- массовый баланс – φВОД+φКАСК=φ; 
- угол вылета – (arccosψ2±Δα)≤α≤ π⁄2; 
- абсциссы расположения центров масс выделенных зон и всей загрузки – 
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Задача имеет несколько реше-
ний, поэтому предполагается их ло-
кализация. 

IV. Задача рудоподготовки (ли-
нейное программирование). В карь-
ере работает N забоев, в каждом из 
них руда характеризуется парамет-
рами, указанными в таблице 3. 

ЦФ представляет собой мак-
симальную производительность 
карьера Σxi→max, при ограниче-
ниях: усредняющих параметры 
шихты – гиперплоскости, прохо-
дящие через начало координат, ри-
сунок 5,б,в; на объемы добычи в 
забоях – гиперкуб: 

 

  
  
 
 
   ,01

;0

;0

;0

;0

0

0

0

















iii

iii

ii

ii

ii

xff

xqq

x

xaaa

xaaa

       amini ≤ xi ≤ amaxi,    i = 1…N,  (N=6). 

 

В случае вырожденности ООЦФ, рисунок 5,в, симплекс метод позволяет 
установить причину не корректности задачи – получаемое решение лежит на 
исключающей гиперплоскости, дающей минимальный штраф. 
 

Выводы: 
1. Разработан алгоритм поиска возможных решений оптимизационных за-

дач, соединяющий методы прямой оптимизации – Нелдера-Мида и ЛП-τ сеток 
с вариантами зондирования ООЦФ, локализации найденных экстремумов, вве-
дения специальных штрафных слагаемых. 

2. Дальнейшее усовершенствование алгоритма предполагается проводить в 
направлении учета взвешенности вершин симплекса, для уменьшения количе-
ства проводимых итераций – рассмотрение вторых лучшей и худшей вершин. 

3. Разработан критерий останова расчета, на принципе полного покрытия зо-
нами локализации ООЦФ, т.е. получения заключения о полном ее обследовании. 
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1 23 31,4 1,232 6,6 0,5 1,5 1,09 
2 25 32,5 3,210 12,8 2,0 3,5 3,50 
3 24 30,7 0,753 4,2 2,0 3,5 3,28 
4 24 30,1 3,295 13,0 2,0 3,5 2,00 
5 26 36,0 0,913 5,1 1,0 2,0 2,00 
6 23 28,4 0,803 4,5 1,8 1,0 1,42 
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ОБ ОДНОМ РЕЗЕРВЕ ПОВЫШЕНИЯ НАГРУЗОЧНОЙ 
СПОСОБНОСТИ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ НОВИКОВА 
С ИСХОДНЫМ КОНТУРОМ ПО ГОСТ 30224-96 
 

В данной статье рассмотрен вопрос о возможности снижения за счёт увеличения модуля как изгибных, так 
и контактных напряжений зубьев и повышении нагрузочной способности цилиндрической зубчатой пере-
дачи Новикова, выполненной на основе используемого на практике стандартного исходного контура по 
ГОСТ 30224-96. Работа передачи предполагается в реальных условиях, т.е. при наличии технологических 
погрешностей изготовления и сборки, а также с учётом податливости зубьев и деталей привода. Увеличе-
ние модуля осуществляется при сохранении радиальных и осевых габаритов зубчатой передачи. При обра-
ботке результатов моделирования получены рабочие формулы для расчёта эффективных контактных и из-
гибных напряжений, а также таблицы и графики. Показано, что при увеличении модуля на одну ступень 
снижаются контактные напряжения до 30% и изгибные до 60%, с возрастанием эффекта по мере пониже-
ния степени точности передачи. С учётом нелинейной связи между напряжениями и нагрузкой нагрузочная 
способность передачи повышается соответственно до 1,5 раз по контакту и до 2-х раз по изгибу.  

Ключевые слова: зубчатая передача Новикова, модуль зацепления, изгибные напряжения, 
контактные напряжения. 

 
Введение. Актуальность задачи. Задача повышения нагрузочной спо-

собности привода и, следовательно, входящей в его состав зубчатой передачи 
всегда считалась актуальной. Известные достоинства передач Новикова позво-
лили осуществить их достаточно широкое внедрение в производство. Однако, 
как показали исследования, не все резервы этих прогрессивных передач хо-
рошо изучены и используются на практике. В частности, речь идёт о таком ре-
зерве, как повышение модуля зацепления при встраивании передачи в суще-
ствующие радиальные и осевые габариты корпуса. На первый взгляд задача 
кажется простой – действительно, при увеличении модуля получаем пропор-
ционально увеличенную высоту рабочего участка зуба и, казалось бы, суще-
ственно повышенную (особенно с учётом хорошей приработки взаимодейству-
ющих поверхностей) контактную прочность. С другой стороны, должна значи-
тельно повышаться и изгибная прочность, поскольку изгибные напряжения па-
дают пропорционально квадрату модуля [1]. Однако описанная картина далека 
от реальности, если учесть, что при сохранении габаритов передачи с увеличе- 
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нием модуля падает коэффициент осевого перекрытия, т.е. уменьшается тео-
ретическое число контактных точек (площадок контакта), а наличие техноло-
гических погрешностей изготовления колёс и монтажа пары ещё более услож-
няют ситуацию. Поэтому учёт реальных обстоятельств работы передачи поз-
воляет дать количественную оценку резерва повышения модуля, что является 
весьма актуальным и практически полезным. 

Отметим следующее. При решении указанной задачи существенную роль 
играет тип исходного контура, на базе которого выполнена передача Новикова. 
Поэтому при получении результатов решения необходимо это указывать, что 
и сделано в заголовке данной статьи. 

 

Анализ литературы. Исследователями давно замечено, что при некоторых 
условиях повышение модуля в заданных габаритах даёт повышение нагрузочной 
способности зубчатой передачи Новикова. В качестве примера можно привести 
хорошо известный случай эффективной замены эвольвентной передачи с цемен-
тированными шлифованными зубьями модуля 7мм на передачу Новикова с цемен-
тированными зубьями без шлифовки (исходный контур Дон-63) модуля 8мм, впи-
санную в корпус редуктора троллейбуса ЗИУ-5, выпускаемого заводом им. Уриц-
кого в г. Энгельсе [2]. Имеются и другие положительные случаи подобной замены. 
Однако из существующей литературы нам неизвестны теоретические исследова-
ния, посвящённые эффективности повышения модуля в реальных передачах Но-
викова, которые бы содержали рекомендации по рациональным сферам использо-
вания такого повышения с учётом степени точности передачи, многопарности за-
цепления, осевых пересопряжений зубьев, параметров исходного контура и т.д. 
 

Цель статьи. Получение объективных количественных данных по эффек-
тивности повышения модуля зацепления в передачах Новикова с исходным 
контуром по ГОСТ 30224-96 [3] для различных степеней точности с выработ-
кой соответствующих рекомендаций. 
 

Постановка задачи. На базе ранее выполненных исследований [4-7] по мо-
делированию решения пространственных контактных задач для передач Новикова 
с исходным контуром по ГОСТ 30224-96 с учётом многопарности зацепления [8] 
разработан метод и вычислительная программа количественной оценки эффектив-
ности повышения модуля в заданных габаритах передачи при различных степенях 
точности с разработкой соответствующих таблиц и графиков и рекомендаций. 
 

Материалы и результаты исследований. Экспериментально установ-
лено, что рабочие поверхности взаимодействующих зубьев передач Новикова 
любой твёрдости достаточно быстро прирабатываются, при этом пятно кон-
такта занимает определённую часть высоты зуба [8], поэтому приведенные 
ниже зависимости относятся исключительно к приработанным передачам. 

В процессе зацепления пары пятно контакта последовательно занимает 
ряд положений по длине зуба, в том числе на его торце в момент осевого пере-
сопряжения. Условимся в дальнейшем под "фазой зацепления" понимать по-
ложение центра контактной площадки по длине зуба. 

На основании выполненных исследований зависимости для определения 
напряжений в любой фазе зацепления представим в следующем виде. 

Фазовое эффективное контактное напряжение Hse : 
 

                         69,00
THHeHse KKK ,                                          (1) 
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где 0
He  – т.н. базовое эффективное контактное напряжение при положении 

контактной площадки в центре длины зубчатого венца, когда отсутствует вли-
яние торцов; Kψ – некоторый поправочный коэффициент [9], учитывающий из-
менение длины фактической площадки контакта в сравнении с теоретической 
из-за наличия изгибно-сдвиговых деформаций зуба; KH – коэффициент, равный 
отношению фазового эффективного контактного напряжения (т.е. возникаю-
щего в рассматриваемой фазе зацепления) к базовому при заданном усилии; KT 
– коэффициент, равный отношению некоторого парциального усилия, действу-
ющего в данной фазе зацепления, к суммарному подводимому усилию и зави-
сящий от величины податливостей зуба и сопутствующих деталей привода, а 
также технологических погрешностей в многопарном зацеплении. 

В свою очередь базовое эффективное контактное напряжение может быть 
выражено как 

                      31,069,0074,10 93,19 


  nHe Fl ,                                      (2) 
 

где l – высота площадки контакта, установившаяся в результате приработки; 
FnΣ – суммарное подводимое нормальной усилие; ρβ – продольный приведен-
ный главный радиус кривизны контактирующих поверхностей зубьев пары. 

Фазовое изгибное напряжение: 
 

                              FavFse KYY ,                                               (3) 
 

где Yv – приведенный объёмный коэффициент формы зуба [5]; Ya – коэффици-
ент, зависящий от продольной протяжённости площадки контакта; KF – коэф-
фициент, равный отношению фазового изгибного напряжения к базовому при 
заданном усилии [6]; 2/ mFt  – отношение парциального окружного уси-

лия Ft в данной фазе зацепления к квадрату модуля m. 
Парциальные усилия для каждой фазы зацепления находились при реше-

нии системы нелинейных уравнений, описывающих условия упругого равно-
весия и совместности упругих перемещений контактирующих пар зубьев [8]. 

С помощью специально разработанной программы NOVKS-14 произво-
дили вычисления по (1)-(3) с разбивкой длины зуба на n участков (достаточно 
n=20…30), определяя фазы с наибольшими значениями эффективных контакт-
ных и изгибных напряжений, которые принимались критериальными. 

Ниже в качестве примера представлены результаты программного расчёта 
передач, взятых из работы [8]. Основные параметры этих передач показаны в 
таблице 1 (передачи с обычным модулем – серия "а") и в таблице 2 (передачи с 
модулем, увеличенным в 1,26 раза, т.е. на одну ступень стандартного ряда моду-
лей – серия "б"). Сохранение радиального габарита пары обеспечивалось про-
порциональным модулю уменьшением чисел зубьев z1 (шестерни) и z2 (колеса), 
а сохранение осевого габарита – неизменным значением длины bw зуба. Неиз- 

Таблица 1 – Основные параметры исследуе- 
мых передач с обычным модулем 

№ пары m, мм z1 z2 β, град bw, мм εβ 
1а 3,15 15 45 19,3 33 1,102 
2а 51 1,703 
3а 5 15 45 20,3 50 1.104 
4а 76 1,679 
5а 8 15 44 19,5 83 1,102 
6а 126 1,674 

Таблица 2 – Основные параметры исследуе- 
мых передач с увеличенным модулем 

№ пары m, мм z1 z2 β, град bw, мм εβ 
1б 4 12 36 19,3 33 0,868 
2б 51 1,341 
3б 6,3 12 36 20,3 50 0,876 
4б 76 1,333 
5б 10 12 35 19,5 83 0,882 
6б 126 1,339 
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менность осевой составляющей действующего усилия обеспечивалось постоян-
ством угла β наклона зубьев. Как видим, при этом величина коэффициента εβ 
осевого перекрытия уменьшалась пропорционально модулю.

Расчёты проводились как для передач с невысокой твёрдостью зубьев 
(HB270), так и высокотвёрдых (HB570) с соответствующим подбором вращаю-
щих моментов T2 (таблица 3). В первом случае 
оценивались, в основном, эффективные кон-
тактные напряжения, во втором – изгибные.  

Эффективность увеличения модуля 
определялась сопоставлением передач серии 
"а" и серии "б", имеющих соответственно 
одинаковые номера.  

В таблицах 4 и 5 приведены результаты 

вычисления критериальных эффективных контактных напряжений: σHse – для пе-
редач с обычным модулем и (σHse)m – для передач с увеличенным модулем при 
различных степенях точности 
k(от 6 до 12) по ГОСТ 1643-81. 
Оценка эффективности сниже-
ния эффективных контактных 
напряжений от увеличения мо-
дуля показана в таблице 6 как 
отношение mHseHse )/( . 

Аналогично в таблицах 7 
и 8 приведены результаты вы-
числения критериальных 

Таблица 3 – Расчётные вращающие 
моменты T2 (Н·м) на ведомом колесе 

№ пары 
1а,б 2а,б 3а,б 4а,б 5а,б 6а,б 

T2, Н·м при HB 270 
250 300 1200 1500 6000 7500 

T2, Н·м при HB 570 
600 700 2400 2800 9600 11200 

Таблица 4 – Критериальные эффективные 
контактные напряжения σHse, МПа, при 

различных степенях точности k для передач 
с обычным модулем 

Передача 
k 

6 7 8 9 10 11 12 
1а 664 704 764 854 987 990 990 
2а 660 724 839 963 970 1127 1148 
3а 668 716 799 901 977 1103 1119 
4а 676 724 817 967 1122 1213 1317 
5а 695 713 757 841 944 1059 1220 
6а 704 722 774 894 1051 1226 1362 

Таблица 5 – Критериальные эффективные 
контактные напряжения (σHse)m, МПа, при 

различных степенях точности k для передач 
с увеличенным модулем 

Передача 
k 

6 7 8 9 10 11 12 
1б 591 606 657 742 762 762 762 
2б 564 603 671 698 818 871 871 
3б 619 628 662 725 830 879 879 
4б 584 620 698 807 901 967 1067 
5б 661 666 688 731 811 935 997 
6б 616 629 677 772 888 1005 1118 

Таблица 7 – Критериальные изгибные 
напряжения σFse, МПа, при различных 

степенях точности k для передач 
с обычным модулем 

Передача 
k 

6 7 8 9 10 11 12 
1а 254 273 314 377 432 457 491 
2а 261 288 338 419 509 589 591 
3а 243 253 272 319 379 442 465 
4а 237 254 287 344 424 516 597 
5а 233 240 251 284 334 391 454 
6а 228 239 261 303 365 451 531 

Таблица 8 – Критериальные изгибные 
напряжения (σFse)m, МПа, при различных 

степенях точности k для передач 
с увеличенным модулем 

Передача 
k 

6 7 8 9 10 11 12 
1б 209 209 228 259 284 338 338 
2б 197 216 250 304 351 371 437 
3б 212 212 212 235 268 297 341 
4б 183 196 219 259 313 365 385 
5б 220 220 220 220 245 283 332 
6б 181 189 205 234 278 331 384 

Таблица 6 – Отношения mHseHse )/(  

Передача 
k 

6 7 8 9 10 11 12 
1 1,124 1,162 1,163 1,151 1,295 1,299 1,299 
2 1,170 1,201 1,250 1,380 1,186 1,294 1,318 
3 1,079 1,140 1,207 1,243 1,177 1,255 1,273 
4 1,158 1,168 1,170 1,198 1,245 1,254 1,234 
5 1,051 1,071 1,100 1,150 1,164 1,133 1,224 
6 1,143 1,148 1,143 1,158 1,184 1,220 1,218 
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изгибных напряжений: σFse – 
для передач с обычным моду-
лем и (σFse)m – для передач с 
увеличенным модулем при 
различных степенях точности 
k (от 6 до 12) по ГОСТ 1643-81. 
Оценка эффективности сниже-
ния изгибных напряжений от 
увеличения модуля показана в 

таблице 9 как отноше-
ние mFseFse )/( .

Для наглядности 
на рисунках 1 и 2 изоб-
ражены графики, пока-
зывающие снижение 
эффективных контакт-
ных напряжений и из-
гибных напряжений от 
увеличения модуля для 
передач 2а и 2б при раз-
личных степенях точ-
ности k. 

 

Выводы. Для зуб-
чатых передач Нови-
кова с исходным конту-
ром по ГОСТ 30224-96, 
работающих в усло-
виях многопарного за-
цепления и наличия 
неизбежных техноло-
гических погрешно-
стей изготовления и 
монтажа, определяе-
мых степенью точно-
сти, установлено сле-
дующее. 

1. Увеличение мо-
дуля зацепления в за-
данных радиальных и 
осевых габаритах пере-
дачи снижает как кон-
тактную (в отличие от 
эвольвентных передач), 
так и изгибную напря-
жённость зубьев и, сле-
довательно, повышает 
общую нагрузочную 
способность передачи. 

Таблица 9 – Отношения mFseFse )/(  

Передача 
k 

6 7 8 9 10 11 12 
1 1,215 1,306 1,377 1,456 1,521 1,352 1,453 
2 1,325 1,333 1,352 1,378 1,450 1,588 1,352 
3 1,146 1,193 1,283 1,357 1,414 1,488 1,364 
4 1,295 1,296 1,311 1,328 1,355 1,414 1,551 
5 1,059 1,091 1,141 1,291 1,363 1,382 1,367 
6 1,260 1,265 1,273 1,295 1,313 1,363 1,383 

 
Рисунок 1 – График снижения эффективных контактных 

напряжений от увеличения модуля: 
1 – передача 2а; 2 – передача 2б 

 
Рисунок 2 – График снижения изгибных 

напряжений от увеличения модуля: 
1 – передача 2а; 2 – передача 2б 
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2. Эффект снижения напряжённости растёт с понижением точности из-
готовления и монтажа передачи, поскольку при этом передачи с обычным мо-
дулем начинают терять преимущества увеличенных коэффициента осевого пе-
рекрытия и теоретического числа площадок контакта.  

3. Эффект снижения изгибной напряжённости превышает эффект сниже-
ния контактной, а отношения изгибных напряжений при обычном и увеличен-
ном модуле, в основном, выше, чем отношения самих соответствующих моду-
лей, что выгодно отличает передачу Новикова от эвольвентной. 

4. При увеличении модуля желательно проектировать передачу с коэффи-
циентом осевого перекрытия не менее единицы. 

5. Учитывая нелинейный характер связи напряжений и нагрузок, можно 
ожидать, что эффект повышения нагрузочной способности передачи превысит 
эффект снижения напряжённости.  

 
Работа выполнена при финансовой поддержке гранта № 13-08-00386 (РФФИ) 

и гранта № 213.01.-2014/03ВГ (ЮФУ). 
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РАЗРАБОТКА КОНЦЕПЦИИ, СТРУКТУРЫ И ПРИНЦИПОВ 
СОЗДАНИЯ И ФУНКЦИОНИРОВАНИЯ НОВОЙ ТЕХНИЧЕСКОЙ 
СИСТЕМЫ СИНТЕЗА ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 

 
В статье обоснована необходимость, техническая и экономическая целесообразность создания но-
вой технической системы синтеза зубчатых передач и ее поддерживающих математических моде-
лей и информационных технологий с учетом жизненного цикла зубчатых передач. Представлена 
структура технической системы, концепция, принципы создания и функционирования. Рассмот-
ренная система позволит синтезировать зубчатые передачи с более высокими качественными по-
казателями и обеспечить валидацию всех этапов ее жизненного цикла. 

Ключевые слова: зубчатая передача, синтез, концепция, структура, принципы создания, 
жизненный цикл. 
 

Постановка проблемы. В настоящее время в отечественной промышлен-
ности распространяются новые информационные технологии сквозной под-
держки сложной наукоемкой продукции на всех этапах ее жизненного цикла, 
в т.ч.: на этапах технического замысла, проектирования, производства, про-
дажи, эксплуатации, сервисного обслуживания, ремонта и утилизации в рам-
ках единой технической системы. Такая стратегия систематического повыше-
ния эффективности, производительности и рентабельности процессов хозяй-
ственной деятельности предприятия, а также объединения современных мето-
дов информационного взаимодействия этапов жизненного цикла продукции 
называется CALS-технологиями (Continuous Acquisition and Life-cycle Support 
– непрерывная информационная поддержка жизненного цикла продукта). 

Эти технологии позволяют существенно снизить трудоемкость проекти-
рования, производства, продажи, эксплуатации, сервисного обслуживания и 
ремонта сложного оборудования и повысить производительность труда на 
многих этапах жизненного цикла, как минимум, на 30% [1]. 

В то же время, эти информационные технологии сквозной поддержки этапов 
жизненного цикла продукции можно использовать не только для повышения эф-
фективности, производительности и рентабельности процессов хозяйственной де-
ятельности предприятия, но и для создания новых механизмов или радикального 
совершенствования известных, с применением наукоемких процессов, расшире-
ния области существования этапов жизненного цикла изделий, обобщающих мат-
моделей, информационных технологий, современных технических средств [2]. 

Проблематичность разработки общей теории создания новой техники в 
машиностроении определяется тем, что все этапы ее разработки, производства 
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и эксплуатации характеризуются многогранностью, масштабностью, сложно-
стью, многовариантностью, недостаточной определенностью и, как следствие, 
слабой формализуемостью. 

В данной статье мы представляем особенности разработки такой техниче-
ской системы и информационной технологии ее поддержки на примере синтеза 
зубчатых передач, как одной из массовых и наиболее сложных высших кине-
матических пар. 

Многообразие различных классов, типов и видов зубчатых передач, рас-
ширение сфер применения и предназначения, необходимость повышения 
функциональных, эксплуатационных, энергетических, экономических, эколо-
гических (шум и вибрации) и массогабаритных показателей требует разра-
ботки более совершенных подходов к созданию технических систем их синтеза 
и информационных технологий поддержки этапов их жизненного цикла. 

Поэтому создание новой технической системы синтеза зубчатых передач 
различных классов, типов и видов с учетом их жизненного цикла и с использо-
ванием наукоемких процессов, более совершенных математических моделей и 
информационных технологий их поддержки является актуальной задачей оте-
чественного машиностроения.  

 

Целью данной статьи является разработка концепции, структуры, прин-
ципов создания, функционирования новой технической системы синтеза зуб-
чатых передач и информационных технологий поддержки этапов их жизнен-
ного цикла. 

 

Для достижения поставленной цели необходимо решить следующие 
задачи: 

1. Провести анализ существующих технических систем синтеза зубчатых 
передач и информационных технологий их поддержки. 

2. Определить концепцию новой технической системы синтеза зубчатых 
передач. 

3. Установить основные принципы создания и функционирования техни-
ческой системы синтеза зубчатых передач и информационных технологий под-
держки этапов их жизненного цикла. 

4. Уточнить структуру обобщенной технической системы синтеза зубча-
тых передач, т.е. основные этапы ее жизненного цикла и их особенности. 

5. Установить прямые и обратные связи между этапами жизненного цикла 
зубчатых передач и уточнить особенности функционирования отдельных эта-
пов и всей системы в целом. 

6. Привести примеры обобщенных математических моделей некоторых 
этапов жизненного цикла. 

7. Определить стратегию дальнейших исследований.  
Для создания новой технической системы синтеза зубчатых передач и ин-

формационных технологий поддержки этапов ее жизненного цикла необхо-
димо проанализировать существующие системы синтеза зубчатых передач, 
определить основную концепцию, структуру и принципы создания и функци-
онирования новой технической системы синтеза, а также информационных 
технологий поддержки этапов ее жизненного цикла. 

В настоящее время нам неизвестны технические системы синтеза зубча-
тых зацеплений, описывающие взаимодействие всех этапов жизненного цикла 
зубчатых передач и их поддерживающих информационных технологий. Суще- 
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ствующие информационные технологии синтеза зубчатых передач основыва-
ются в основном на стандартных методиках теоретического и технологиче-
ского синтеза применяемых для некоторых этапов жизненного цикла отдель-
ных классов, типов и видов зубчатых передач или связывающих некоторые 
этапы их жизненного цикла. Существующие пакеты синтеза некоторых этапов 
жизненного цикла зубчатых передач значительно ограничены ГОСТами, стан-
дартными методиками расчета, известными классификациями, известными 
способами теоретического и технологического синтеза, способами обработки, 
техническими средствами обработки и контроля, точностью сборки, услови-
ями эксплуатации, способами ремонта и т.д. 

Есть лишь системы, созданные фирмами, производящими зубообрабаты-
вающие станки: "LTCA" фирмы Gleason, "KIMOS" фирмы Klingelnberg, сара-
товская "ВОЛГА-5" (здесь лишь о системах, являющихся программными про-
дуктами). Отсутствие CALS-технологий для синтеза зубчатых передач объясня-
ется, вероятнее всего, не только отсутствием финансирования или математиче-
ской и логической сложностью. Причина усматривается еще и в том, что области 
поиска оптимальных вариантов синтеза крайне ограничены, а методы и матема-
тические модели теории зацеплений не всегда отвечают требованиям, предъяв-
ляемым к ним заказчиками и разработчиками программного обеспечения. 

Существующие информационные технологии (Catia, Unigraphics, 
ProEngineer, PowerSOLUTION, SolidWorks, Sprut, Компас, T-FLEX и др.) ис-
пользуемые на этапах проектирования и производства различных машин и ме-
ханизмов, а также системы: 

• CAE (Computer Aided Engineering) – системы автоматизированного ин-
женерного анализа деталей и машин (Nastran, Аnsys, Compas и др.); 

• PDM (Product Data Management) – системы автоматизированного управ-
ления базами данных об изделии (IMAN, Optegra, Enivia и др.); 

• Project Management – автоматизированные системы управления процес-
сом проектирования и системы планирования (WorkFlow, DocFlow и Project 
Planing); 

• MRP (Material Requirements Planning) – автоматизированные системы 
управления производством (SAP R/3, BAAN, Галактика и др.). 

• CAD/CAM (Computer Aided Design/Computer Aided Manufacturing) – си-
стемы автоматизированного проектирование изделий не удовлетворяют в пол-
ной мере задачи синтеза зубчатых зацеплений в нашей постановке. 

Все эти информационные технологии конечно можно использовать для 
совершенствования некоторых этапов жизненного цикла зубчатых передач, 
однако они рассчитаны на широкий класс деталей и не учитывают многие осо-
бенности жизненного цикла и синтеза зубчатых передач.  

В то же время развитие теории технических систем, достижение отече-
ственных и зарубежных ученных в области задания, редактирования или мо-
дификации поверхностей зубчатых передач, теории зацеплений, геометро-ки-
нематического синтеза, формообразования поверхностей резанием, техноло-
гии изготовления, сборки, условий эксплуатации, расчетов изгибной и кон-
тактной прочности и долговечности, динамики зубчатых передач, расчетов на 
"горячее" и "холодное" заедание, достижения современного материаловеде-
ния, в том числе в области сверхтвердых материалов, современный математи-
ческий аппарат (теория отображения аффинного пространства, теория мно-
жеств, булева алгебра), современные компьютерные системы, станочное обо- 
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рудование и измерительная техника позволяют нам приступить к разработке 
новой технической системы жизненного цикла зубчатых передач и непрерыв-
ной информационной поддержки этапов ее жизненного цикла. Весь этот ком-
плекс накопленных знаний, достижений науки, наукоемких процессов и совре-
менных технических средств позволяет значительно расширить область по-
иска оптимальных этапов жизненного цикла зубатой передачи и реализовать 
его оптимальный вариант. 

Для создания такой системы и информационных технологий необходимо 
объединить усилия многих отечественных и зарубежных ученых, программи-
стов, а для ее функционирования необходимы обученные высококвалифици-
рованные специалисты и современные технические средства, обладающие не-
обходимым ресурсом. 

Вопросы расчета и проектирования, задания, математического описания, 
формообразования, геометро-кинематического синтеза, и обработки зубчатых 
передач и деталей рассматривались в работах Ф.Л. Литвина, М.Л. Ерихова, Н.И. 
Колчина, Г.А. Шевелёвой, В.П. Шишова, Э.Б. Вулгакова, П.Р. Родина, С.И. Лаш-
нева, М.И. Юликова, Г.И. Грановского, Ю.В. Цвиса, Б.А. Перепелицы, Д.Т. Ба-
бичева, В.С. Люкшина, С.П. Радзевича, Н.Э. Тернюка, Д.Н. Решетова, В.Т. Порт-
мана, М.Г. Сегаля, С.Н. Калашникова, Б.А. Тайца, М.Д. Генкина, К.И. Заблон-
ского, А.Ф. Кириченко, В.Л. Устиненко, А.И. Павлова и др. ученых [3-25]. 

К первым системам синтеза зубчатых зацеплений следует отнести си-
стемы геометро-кинематического синтеза. Так Ф.Л. Литвин перечисляет 7 воз-
можных способов геометро-кинематического синтеза зубчатых зацеплений 
[3]. Более широкие возможности синтеза зубчатых передач различных классов, 
типов и видов представил М.Л.Ерихов [4]. Существуют системы синтеза зуб-
чатых зацеплений по качественным показателям c использованием блокирую-
щих контуров. Интересные системы геометрического синтеза представлены 
Г.И. Шевелевой [6], В.П. Шишовым [7], А.И. Павловым [25].  

Следует признать, что одна из современных систем теоретического син-
теза эвольвентных зубчатых передач, предложенная проф. Э.Б. Вулгаковым 
[8]. Он разделяет геометрию зубчатого венца на два фрагмента, каждый из ко-
торых состоит из объединенных отсеков различных поверхностей – на фраг-
мент, не зависящий от технологии и фрагмент, зависящий от технологии. Фраг-
мент, не зависящий от технологии – это номинальный фрагмент главной боко-
вой поверхности и фрагмент, зависящий от технологии – это фрагмент, вклю-
чающий часть отсека главной боковой поверхности, отсек переходной поверх-
ности впадин и отсек поверхности впадин. В результате анализа формообразо-
вания множеством исходных формообразующих контуров определяется опти-
мальный фрагмент поверхности зубчатого венца и уточняется часть отсека 
главной боковой поверхности, примыкающей к граничной линии профиля, от-
сек переходной поверхности впадин и отсек поверхности впадин. Он связывает 
технологию теоретического и технологического формообразования, однако 
эта связь далека от реальной технологии изготовления зубчатой передачи. 

Одной из систем синтеза является формообразующее производящая си-
стема зубчатых зацеплений, включающая теоретическое и технологическое 
формообразование [26]. Теоретическое формообразование является особенно-
стью проектирования зубчатых передач. Это объясняется тем, что при задании 
оптимальной формы главной боковой поверхности имеется множество вари-
антов задания переходной поверхности впадин и поверхности впадин, которые 
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проще задавать исходным формообразующим телом, которое является прото-
типом зубообрабатывающих инструментов. 

Однако реальное технологическое формообразование осуществляется 
группой последовательно работающих инструментов и процессов [26]. 

В общем случае функция инструмента при зубообработке не только уда-
лить необходимый объем метала с обеспечением величины припуска под по-
следующую операцию, но и обеспечить необходимую форму припуска и со-
стояние поверхностного слоя и, прежде всего, точность формы и размеров. 

Анализ существующих систем синтеза зубчатых зацеплений показывает, 
что хотя эти системы  и их поддерживающие математические модели и инфор-
мационные технологии охватывают решение задач синтеза некоторых этапов 
жизненного цикла отдельных классов, типов и видов зубчатых передач, однако 
они крайне ограничены из-за использования несовершенных классификаций 
зубчатых передач, традиционных технологий изготовления, сборки, эксплуа-
тации и ремонта, т.е. эти системы не является обобщенными и не представляет 
единую техническую систему синтеза с учетом всего жизненного цикла зубча-
тых передач.  

Так, например, геометро-кинематический синтез не учитывает все осо-
бенности реальной технологии изготовления зубчатой передачи, условий ее 
монтажа и эксплуатации. 

Поэтому, для разработки концепции создания новой технической си-
стемы синтеза зубчатых передач и ее поддерживающих информационных тех-
нологий, необходимо, чтобы эта концепция способствовала созданию новых 
зубчатых передач, новых технологий изготовления, сборки, эксплуатации и ре-
монта или совершенствованию известных, с высокими эксплуатационными и 
др. показателями, а обеспечение глобального синтеза, т.е. синтеза всей техни-
ческой системы, обеспечило валидацию всех этапах жизненного цикла. 

Все вышеприведенное дает основание установить техническую и эконо-
мическую целесообразность создания новой технической системы синтеза зуб-
чатых передач и ее поддерживающих математических моделей и информаци-
онных технологий, а также сформулировать основную концепцию ее создания 
и функционирования. 

 

Основная концепция создания новой технической синтеза зубчатых 
передач, включающей информационные технологии ее поддержки – это 
концепция расширения сфер применения и назначения, повышения функцио-
нальных, экономических, энергетических, экологических, эксплуатационных 
и снижения массогабаритных показателей зубчатых передач путем последова-
тельного анализа и синтеза всех этапов жизненного цикла зубчатой передачи и 
рекуррентного (возвратного) приближения к оптимальному варианту синтеза 
по одному или нескольким показателям (или по обобщающему показателю) 
при ограничении по остальным показателям и обеспечении валидации все эта-
пов жизненного цикла зубчатой передачи. 

Валидация – это процедура, дающая высокую степень уверенности в том, 
что конкретный процесс, метод или система будет последовательно приводить 
к результатам, отвечающим заранее установленным критериям приемлемости; в 
частности, валидация технологических процессов проводится с использованием 
образцов не менее трех серий реального товара с целью доказательства и предо-
ставления документального свидетельства, что процесс (в пределах установлен- 
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ных параметров) обладает повторяемостью и приводит к ожидаемым результа-
там при производстве полупродукта или готового товара требуемого качества. 

Однако достижение концепции новой технической системы синтеза зуб-
чатых передач и информационных технологий ее поддержки должно обеспе-
чиваться принципами ее создания, функционирования, анализа и синтеза. 

Концепция, поставленные задачи, анализ существующих систем синтеза 
зубчатых передач позволяют определить основные принципы создания новой 
технической системы синтеза зубчатых передач и информационных техноло-
гий поддержки этапов ее жизненного цикла. 

Принципы создания, функционирования, анализа и синтеза новой техни-
ческой системы синтеза зубчатых зацеплений включающей информационные 
технологии поддержки этапов ее жизненного цикла можно сформулировать 
следующим образом: 

• принцип обобщения; 
• принцип открытости и развития технической системы; 
• принцип современности методики и математического аппарата; 
• принцип морфологичности при систематизации и классификации зубча-

тых передач, способов их теоретического и технологического формообразова-
ния, способов сборки, эксплуатации и ремонта; 

• принцип прямой и обратной связи и информационной соподчиненности 
этапов жизненного цикла; 

• принцип рекуррентного приближения к оптимальному варианту; 
• принцип вариации; 
• принцип селекции; 
• принцип многокритериального синтеза; 
• принцип валидациии. 
Эти принципы относятся к разработке как структуры системы синтеза 

зубчатых передач, так и разработке матмоделей и информационных техноло-
гий поддержки этапов их жизненного цикла. 

Прежде чем создавать математические модели этапов жизненного цикла 
и на их основе информационные технологии поддержки этих этапов необхо-
димо определить структуру системы, т.е. весь жизненный цикл зубчатой пере-
дачи разбить на этапы и соединить эти этапы прямыми и обратными связями в 
одну техническую систему. 

Анализ существующих технических систем и этапов жизненного цикла 
зубчатых передач разных классов типов, типов и видов позволяет представить 
обобщенную структуру синтеза в виде, представленном на рисунке 1. 

Учитывая принцип развития системы, этапы структуры жизненного цикла 
зубчатых передач могут быть добавлены, раздроблены или объединены.  

Данная система представлена в виде плоской технической системы син-
теза зубчатых зацеплений, но фактически она является технической системой 
третьего типа и в дальнейшем она будет развернута в пространственную [2]. 

Отметим некоторые особенности этапов жизненного цикла зубчатых пе-
редач новой системы синтеза зубчатых передач. 

На первом этапе синтеза задаются исходные данные, выбирается класс, 
вид или тип передачи, передаточное число, передаваемая мощность, угловая 
скорость, гистограмма нагружения зубчатой передачи в ступенчатом или плав-
ном виде. Выбирается материал, точность и состояние поверхностного слоя 
зубчатой передачи. 
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При функционирова-
нии предлагаемой системы 
мы можем расширить требо-
вания к зубчатой передаче и 
задавать сферу применения 
и назначения, функциональ-
ные, эксплуатационные, 
энергетические, экономиче-
ские, экологические, мас-
согабаритные и др. показа-
тели. Необходимо в исход-
ные данные ввести показа-
тели, отнесенные к единице 
передаваемой мощности. 

На втором этапе выпол-
няются прочностные рас-
четы на изгибную и контакт-
ную прочность и определя-
ются основные габариты пе-
редачи, делительная поверх-
ность, модуль, шаг. Затем 
одним из методов формооб-
разования определяется пол-
ная геометрия зубчатой пе-
редачи, строится ее 3-D мо-
дель и выполняются расчеты 
на изгибную и контактную 
выносливость. 

Расчеты на выносли-
вость основываются на ком-
плексной математической 
модели усталостного разру-
шения зубьев. Ее обобщенная 
модульная структура по-
дробно рассмотрена в [27]. 

Необходимо добавить в 
эту модульную структуру 
расчеты на "горячее" и "хо-
лодное" заедание [22]. 
Структура расчета зубчатых 
передач должна быть единой 
для всех видов передач (ци-
линдрических, конических, 
червячных и др.). При этом 
каждый тип передачи дол-

жен рассматриваться в своем конструктивном оформлении (коническая пере-
дача – без замены ее на эквивалентную цилиндрическую [22]). 

Важнейшим этапом жизненного цикла зубчатой передачи является техно-
логический этап. Этот этап характеризуется многовариантностью и осуществ- 

 
Рисунок 1 – Обобщенная структура технической системы 

синтеза зубчатых передач с учетом жизненного цикла 
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ляется формообразованием группой последовательно работающих инструмен-
тов (инструментальных систем) и процессов. В новой системе технология из-
готовления зубчатых передач включает анализ каждой операции (черновой, 
получистовой, термообработки, чистовой и отделочной.). Например, особен-
ностями технологического синтеза (технологической системы) зубчатой пере-
дачи является не исправление погрешностей как при изготовлении простых де-
талей, а преобразование погрешностей на последовательных операциях зубо-
обработки, задание не только величины, но и формы припуска. В новой си-
стеме предусмотрен анализ методом вариации погрешностей на каждой опера-
ции, влияние переточек инструмента на точность обработки, расчет инстру-
ментов второго и третьего порядка.  

При выполнении чистовых и отделочных операций необходима модифи-
кация припуска, необходимо учесть переточки, которые изменяют форму при-
пуска. Следовательно, надо вернутся к последовательному формообразованию, 
провести анализ переточек, определить область существования каждого инстру-
мента и выбрать оптимальную ее часть, провести анализ способов чернового и 
чистового формообразования методом следа центроидного и внецентроидного 
обката. Т.е. исследовать всю цепочку технологического формообразования. 

В процессе реализации этапов жизненного цикла приходится неодно-
кратно использовать редактирование поверхностей зубчатых венцов [28], тео-
ретическое прямое и обратное формообразование. Используя принцип обоб-
щения, приведем пример обобщенной кинематической схемы прямого и обрат-
ного формообразования (рисунок 2) и обобщенной унифицированной матема-
тической модели формообразования при двухпараметрическом огибании. 

 

 
Рисунок 2 – Схема области существования обобщенной кинематической схемы 

формообразования зубчатых звеньев различных классов, типов и видов: 
T – формообразующее зубчатое звено; P – формообразуемое зубчатое звено 

 

Учитывая частное задание осей системы координат и частное задание 
движений, с учетом расширения степени возможной относительной подвиж-
ности формообразующего зубчатого звена до 6-ти и задание в каждом из репе-
ров только одного движения w

zi  или w
zi , область существования обобщенной 
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унифицированной кинематической схемы может быть представлена рисунком 
2. Эта схема – обобщенная, поскольку включает все известные кинематические 
схемы как теоретического, так и технологического формообразования, а также 
неизвестные схемы, требующие исследования. Унифицированной она является 
потому, что в каждом репере при конкретной схеме задается только одно дви-
жение, матрицы которого унифицированы [26]. 

Обобщенная унифицированная математическая модель формообразова-
ния зубчатых колес в общем случае при двухпараметрическом огибании имеет 
вид [26]: 
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Приведенная обобщенная кинематическая схема и обобщенная унифици-
рованная математическая модель формообразования зубчатых колес представ-
ляет множество возможных кинематических схем и математических моделей 
теоретического и технологического формообразования цилиндрических зубча-
тых колес различных классов, типов и видов [26]. 

В новой системе на этапе сборки уточняются параметры точности сборки, 
суммарное пятно контакта, необходимость модификации для компенсации по-
грешностей сборки. Для обеспечения модификации необходимо вернутся ко 
второму этапу уточнить контактную прочность, а затем и к третьему – уточ-
нить технологию. 

На этапе эксплуатации уточняются динамические характеристики, шум и 
вибрации. Если нас не удовлетворяют динамические характеристики, то необ-
ходимо изменить геометрию, изменить коэффициент перекрытия или исполь-
зовать профильную модификацию. А затем необходимо снова вернутся к тре-
тьему этапу, и обеспечить эту модификацию технологически. Этим реализу-
ется принцип рекуррентных (возвратных) связей в технической системе. На 
этапе эксплуатации уточняются условия смазки. 

На этапе ремонта необходимо классифицировать виды критических со-
стояний зубчатых передач, приводящие к потере работоспособности, методики 
их определения и фиксирования и всех известных способов ремонта. 

 

Выводы и программа дальнейших исследований: 
1. Обоснована актуальность разработки новой технической системы син-

теза зубчатых передач и информационных технологий поддержки всех этапов 
ее жизненного цикла с использованием современных концепций. 
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2. В результате обзора установлено, что обобщенные матмодели и инфор-
мационные технологии поддержки всех этапов жизненного цикла зубчатых пе-
редач отсутствуют. 

3. Впервые представлена концепция, структура и принципы создания и 
функционирования новой технической системы синтеза зубчатых зацеплений. 
Это позволит синтезировать зубчатые передачи с более высокими качествен-
ными показателями и обеспечить валидацию всех этапов ее жизненного цикла. 

3. Показано, что структура расчета зубчатых передач на изгибную и кон-
тактную прочность и долговечность должна быть единой для всех видов пере-
дач (цилиндрических, конических, червячных и др.). При этом, каждый тип пе-
редачи должен рассматриваться в своем конструктивном оформлении (кони-
ческая передача – без замены ее на эквивалентную цилиндрическую). 

4. Приведены примеры обобщающей кинематической схемы формообра-
зования зубчатых передач различных классов, типов и видов и ее обобщающей 
унифицированной математической модели. 

5. Необходимо разработать обобщенную модель формообразования с уче-
том методов вариации, влияния погрешностей относительной установки зуб-
чатое колесо – инструмент на погрешности реального технологического фор-
мообразования на каждой операции. 

6. Нет эффективной системы редактирования геометрии всех поверхностей 
зубчатых венцов. Поэтому, на основе теории сплайнов и кривых Безье необходимо 
разработать методику редактирования всех поверхностей зубчатого венца зубча-
тых передач различных классов, типов и видов включая модификацию. 

7. Для реализации новой технической системы синтеза зубчатых передач 
необходимо синтезировать одну из перспективных конструкций зубчатой пе-
редачи, реализовать ее и подвергнуть валидации ее способности удовлетворять 
потребности заказчика. 
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ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНЫЕ ИССЛЕДОВАНИЯ ПО 
ИЗГОТОВЛЕНИЮ КВАЗИГЛОБОИДНЫХ ЗУБЧАТЫХ КОЛЕС 
 

В статье рассмотрена технология изготовления зубьев квазиглобоидных зубчатых колес разной 
геометрии с помощью новой схемы формообразования, когда передние режущие грани не нахо-
дятся в одной плоскости, в которой находится и ось вращения квазиглобоидной заготовки, что 
приводит к повышению точности изделия. Проведено исследование суммарного пятна контакта 
квазиглобоидной червячной зубчатой передачи. Определена площадь суммарного пятна контакта 
квазиглобоидных зубчатых передач. 

Ключевые слова: квазиглобоидное зубчатое колесо, инструментальное колесо, зубонареза-
ние, формообразование. 

 
Актуальность задачи. Многолетний опыт производства и эксплуатации 

зубчатых передач показал большое влияние технологических факторов на ди-
намику, виброактивность, ресурс и надежность работы передач. Технология 
производства "бесшумных" передач повышенного ресурса эксплуатации 
должна обеспечивать: высокую точность изготовления базовых поверхностей 
и всех элементов зацепления; высокое качество химико-термического упроч-
нения рабочих поверхностей зубчатых колес; оптимальную модификацию ра-
бочих поверхностей зубьев, обеспечивающую снижение динамических нагру-
зок и вибраций в зацеплении и исключающую заедание зубьев в работе зубча-
тых пар; низкую шероховатость рабочих поверхностей зубьев; снижение за-
трат на изготовление зубчатых колес. 

Сложность поставленных перед технологией производства зубчатых ко-
лес задач требует комплексного подхода к их решению, основой которого яв-
ляется разработка базовых технологических процессов механической и хи-
мико-термической обработки, оснащение производства высокоточным и про-
изводительным оборудованием, современными комплексами вычислительной 
техники и программными продуктами. 

 

Основная часть. Разработка технологического процесса изготовления 
зубчатых колес начинается и ведется параллельно с разработкой конструкции 
зубчатой передачи, при этом определяется возможность их изготовления в 
условиях конкретного серийного производства. Технологический процесс 
(маршрут), устанавливающий последовательность выполнения операций обра-
ботки, строится в зависимости от многих конструктивно-технологических осо-
бенностей зубчатого колеса, определяющей из которых является выбор вида 
химико-термического упрочнения его рабочих поверхностей. 

Работоспособность зубчатых колес в значительной степени зависит от 
правильного выбора геометрии зацепления (формы и величины модификации 
рабочих поверхностей зубьев), точности изготовления и качества поверхност-
ного слоя зубьев. Эксплуатационные свойства зависят от воздействия на по-
верхностный слой зубьев комплекса технологических и металлургических 
факторов, которые тесно взаимодействуют между собой.  

Для совершенствования производства зубчатых колес требуется разра-
ботка единой системы управления процессом изготовления деталей, затрудня- 
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ющей проявление отрицательных факторов технологической системы обра-
ботки (технологической наследственности). 

Станочное зацепление цилиндрического производящего колеса с квази-
глобоидным колесом (червяком) характеризуется следующими тремя основ-
ными параметрами: 

- углом скрещивания осей инструмента и изделия; 
- межосевым расстоянием aw в горловом сечении; 
- передаточным числом u. 
Прежде чем нарезать зубья на квазиглобоидном колесе необходимо иметь 

квазиглобоидную заготовку (рисунок 1). Такие заготовки  могут быть изготовлены 
при помощи круглого резца [1, 2]. 

Вращение заготовки 1 и 
круглого резца 2 кинематически 
увязываются в зависимости от 
диаметров d1 и d2 (в горловом 
сечении) и угла наклона β по 
следующей зависимости:  

 




cos1

2
21

d

d
u . 

 

Вращения 21 и  направ-

лены по часовой стрелке.  
При изготовлении квазиглобоидной заготовки круговая режущая кромка 

описывает цилиндрическую производящую поверхность. 
После получения квазиглобоидной заготовки производят нарезание 

зубьев методом обкатки при помощи цилиндрических обкаточных инструмен-
тов (рисунок 2). Главным движением резания является относительная скорость 

скольжения )12(V  передних режущих граней цилиндрического обкаточного ин-
струмента 2 о поверхности зубцов на квазиглобоидной заготовке 1. Относи-
тельное скольжение получается за счет скрещивания осей квазиглобоидной за-
готовки и цилиндрического обкаточного инструмента. Чем больше угол 

наклона зуба β, тем больше скорость )12(V , тем лучше условия резания. 
Вращения цилиндрического инструменталь-

ного колеса и заготовки происходят по направле-
нию часовой стрелки и согласуются при помощи ги-
тары деления [3, 4,] путем подбора сменных шесте-
рен по формуле:  

1

2

z

zm

db

ca 





,                        (1) 

 

где a, b, c, d – расчетные зубчатые колеса гитары 
деления; m – характеристика зубофрезерного 
станка; z1 – число зубьев квазиглобоидного наре-
заемого червяка (колеса); z2 – число зубьев прямо-
зубого или косозубого обкаточного резца. 

Нарезание квазиглобоидного зубчатого чер-
вяка (колеса) иллюстрируется рисунками 2 и 3 Ба-
зовой поверхностью для установки глубины ре- 

 
Рисунок 1 – Схема формообразования 

квазиглобоидной заготовки 

 
Рисунок 2 – Схема изготовления 

квазиглобоидного колеса 
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зания является наружная поверхность горлового (минимального диаметра) се-
чения заготовки. После включения станка, заготовку и обкаточный резец сбли-
жают до их соприкосновения. Затем производят постепенное сближение обка-
точного резца и квазиглобоидной заготовки на требуемую глубину резания и 
производят нарезание искомого зубчатого колеса. 

Изготовление зубьев квазиглобоидных зубчатых колес осуществлялось 
на ХК "Лугансктепловоз" на серийных зубофрезерных станках Pfauter и Modul 
(характеристики станков – 6 и 12) при помощи спроектированного прямозу-
бого или косозубого обкаточного резца 
(рисунки 2 и 3).  

Изготовим квазиглобоидное ко-
лесо z1=20, с углом наклона зуба в гор-
ловом сечении βг=60°. Нарезаемое зуб-
чатое колесо будет косозубым с пере-
менным углом наклона β. Минималь-
ный угол наклона будет в горловом се-
чении, т.е. βmin=βг. Угол наклона опре-
деляется конструктором в зависимости 
от диаметра сконструированного ко-
леса в горловом сечении, а также нор-
мального модуля mn. 

Определим геометрические пара-
метры нарезаемых квазиглобоидных зубчатых колес со следующими парамет-
рами: z1=20; m=1,5; β=60°. 

В качестве режущего инструмента возьмем прямозубый обкаточный ре-
зец с z1=68; mn=1,5. 

Высота нарезаемого зуба: 
 

мм375,35,125,225,2  nz mh . 
 

Торцовый модуль квазиглобоидного зубчатого колеса: 
 

мм3
5,0

5,1

60cos



 n

t

m
m . 

 

Диаметр делительной окружности квазиглобоидного зубчатого колеса в 
горловом сечении [5]: 

мм602032  zmd td . 
 

Наружный диаметр квазиглобоидного зубчатого колеса в горловом сечении: 
 

мм00,635,12602  nda mdd . 
 

Внутренний диаметр квазиглобоидного зубчатого колеса в горловом сечении [6]: 
 

мм25,565,15,2605,2  mdd df
. 

 

Для нарезания зубьев необходимо настроить гитару деления и по табли-
цам выбрать сменные шестерни: 

76,1
68

206

1

2
.. 







z

zk
u дг  

 

где k – характеристика зубофрезерного станка, k=6. 
Требуется подобрать сменные колеса гитары для передаточного отноше-

ния 76,1.. дгu . Находим обратную величину 57,076,111 .. дгu , тогда 

 
Рисунок 3 – Изготовление 
квазиглобоидного колеса 
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На рисунке 4 изображено квазиглобоидное 
колесо с геометрическими параметрами z1=20; 
m=1,5; β=60°, изготовленное цилиндрическим об-
каточным резцом с параметрами z1=68; mn=1,5. 

Обкатка квазиглобоидной червячной 
зубчатой пары осуществлялась с помощью 
приспособления к зубофрезерному станку, ко-
торое позволяет найти пятно контакта в разра-
ботанной зубчатой паре. Схема этого устрой-
ства представлена на рисунке 5. 

Приспособление работает следующим об-
разом: стандартная оправка 5 устанавливается 

на стол станка, на нее крепятся два упор-
ных шариковых подшипника 1 и 4, 
между которыми установлен игольча-
тый подшипник 2, на котором закреп-
лено обкатываемое цилиндрическое 
прямозубое (или косозубое) зубчатое 
колесо 3. Квазиглобоидное зубчатое ко-
лесо, установленное на инструменталь-
ной оправке зубофрезерного станка за-
цепляется с зубчатым колесом 3, и при-
водит его в движение (вращение), кото-
рое установлено на инструментальной 
оправке зубофрезерного станка. По-
скольку вращение квазиглобоидного и 
цилиндрического зубчатых колес неза-
висимы, то при обкатке зубчатых пар ги-

тару деления зубофрезерного станка настраивать не требуется. С помощью та-
кого приспособления можно обкатывать квазиглобоидные зубчатые пары с лю-
быми габаритами, передаточным отношением, количеством зубьев. 

При конструировании квазиглобоидных зубчатых колес на величину 
пятна контакта будут влиять количество заходов (витков) зубчатых колес, их 
диаметр, а также передаточное отношение в проектируемой передаче.   

При экспериментальном исследовании определения пятна контакта про-
водилась обкатка зуб-
чатых пар при зацеп-
лении квазиглобоид-
ных зубчатых колес 
разной геометрии с 
косозубыми цилин-
дрическими колесами. 

Теоретическое и 
экспериментальное пят-
но контакта в переда-
чах представлены на 
рисунке 6. 

 
Рисунок 6 – Пятно контакта на зубе 

парного зубчатого колеса 
 

 
Рисунок 4 – Квазиглобоидное 
колесо с z1=20; m=1,5; β=60° 

 
Рисунок 5 – Схема приспособления для 

обкатки зубчатых колес 
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Вывод: Синтезированы квазиглобоидные зубчатые колеса за счет усовер-
шенствования схемы формообразования резанием. Экспериментально полу-
чены квазиглобоидные зубчатые передачи, состоящие из квазиглобоидных ко-
лес сопрягающиеся с цилиндрическими колесами. Определена площадь сум-
марного пятна контакта квазиглобоидных зубчатых передач. 
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СРАВНИТЕЛЬНЫЙ АНАЛИЗ ТОЧНОСТИ АВТОРСКОГО 
И ДОРЕЗОНАНСНОГО МЕТОДОВ ИЗМЕРЕНИЯ 
ДИСБАЛАНСА РОТОРОВ 
 

Приводится оценка метрологической точности авторского способа измерения статической неурав-
новешенности жестких роторов в сравнении с дорезонансным способом. Выводятся формулы для 
расчета составляющей относительной погрешности измерения, вызванной линейным трением. Ре-
зультат анализа свидетельствует о том, что по точности измерения, авторский способ не уступает 
традиционному дорезонансному способу и может быть реализован на операциях балансировки ро-
торов различных машин и механизмов. 

Ключевые слова: балансировка, дисбаланс, жесткий ротор, дорезонансный, относительная 
погрешность, свободные колебания, линейное трение. 

 
Введение. Актуальность задачи. Одной из важных задач в технологии 

машиностроения по-прежнему остается уравновешивание роторов различных 
машин и механизмов (балансировка).  

В настоящее время существует ряд методов измерения неуравновешенно-
сти роторов и широкий спектр реализующих их устройств. Однако все они 
имеют недостатки, к числу которых относится влияние трения на точность из-
мерения, а также дороговизна и сложность конструкции балансировочного 
станка. Это снижает эффективность балансировки роторов, что неуклонно 
ухудшает эксплуатационные характеристики различных машин и механизмов, 
в состав которых они входят. Этим объясняется актуальность задачи.  

© А.В. Мамонтов, 2015
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Анализ последних исследований и литературы. Существующие ме-
тоды и средства измерения неуравновешенностей основаны на измерении раз-
личных физических величин процесса вынужденных колебаний, возникающих 
при вращении роторов. Так известны методы, лежащие в основе дорезонанс-
ных, резонансных и зарезонансных станков [1-3].   

На дорезонансном станке измеряются динамические нагрузки (силы), 
действующие на опоры ротора при вынужденных колебаниях ротора. Резуль-
тат измерения зависит от скорости его вращения ротора, сил трения в  опорах, 
жесткости основания станка и внешних помех. Следовательно, точность изме-
рения неуравновешенности также зависит от точности измерения указанных 
динамических нагрузок и точности поддержания скорости вращения в опреде-
ленных пределах (в допуске). Также требуется периодическая калибровка 
станка эталонными роторами.  

На резонансном станке измеряется амплитуда  вынужденных колебаний в 
условиях резонанса, которая зависит от трения в системе.  Кроме того, требу-
ется постоянство частоты вращения, влияющее на точность измерения неурав-
новешенности. Следовательно, точность измерения неуравновешенности зави-
сит от точности измерения амплитуды колебаний, точности характеристик тре-
ния, а также от стабильности частоты вращения. 

На зарезонансном станке измеряется амплитуда вынужденных колебаний в 
податливых (мягких) опорах, которая также зависит о трения. Требуется калиб-
ровка станка для каждого типа ротора, а в отдельных случаях, для каждого ро-
тора в отдельности. Точность измерения неуравновешенности зависит от точно-
сти измерения амплитуды колебаний, а также от точности характеристик трения. 

Общими недостатками этих методов и средств является существенное 
влияние трения на измеряемую величину, обуславливающее погрешность из-
мерения, а также сложность и высокая стоимость оборудования. 

Кроме того известны способ и устройства для определения статической 
неуравновешенности роторов [4-8], разработчиком которых является автор 
данной статьи (в соавторстве). Способ основан на измерении собственных ча-
стот свободных колебаний ротора, установленного на маятниковую раму, с по-
следующим расчетом величины дисбаланса и его угла.  В сравнении с тради-
ционными способами измерения статической неуравновешенности роторов  
данный способ обладает меньшим влиянием трения в опорах  и внешних помех 
на измеряемые величины.   

 

Цель статьи. Для практической реализации предложенного способа необ-
ходимо продемонстрировать возможность достижения более высокой точности 
измерения в сравнении с рассмотренными аналогами. Целью статьи является до-
казательство и демонстрация возможности достижения более высокой точности 
измерения предложенного (авторского) способа в сравнении с традиционным 
(дорезонансным) способом, на котором основана работа дорезонансных балан-
сировочных станков.  

 

Постановка задачи. Конструкции устройств, с помощью которых реали-
зованы описанные методы, представляют собой механические колебательные 
системы. Точность измерения статической неуравновешенности в любом из 
них ограничена рядом факторов, к числу которых относится трение в системе. 
В данной задаче будем рассматривать модель линейного трения и его влияние 
на точность измерения. Необходимо вывести математические формулы 

ISSN 2079-0791. Вісник НТУ "ХПІ". 2015. № 34 (1143) 81

зависимости относительной погрешности измерения дисбаланса ротора от ко-
эффициента затухания для дорезонансного (традиционного) и авторского спо-
собов. Получив искомые зависимости, необходимо представить их графиче-
скую интерпретацию, которая позволит наглядно продемонстрировать эффек-
тивность авторского метода.    

 

Материалы исследования. Упрощенная схема дорезонансного баланси-
ровочного станка приведена на рисунке 1,а. Для определения статической не-
уравновешенности ротор 1 раскручивают до определенной скорости вращения 
ω и измеряют динамическую нагрузку ОСНF , вызванную наличием неуравно-

вешенной массы 2 и передаваемую основанию с помощью упругих опор 3. Эле-
ментами 4 условно обозначено наличие линейного трения в системе. 

Величина дисбаланса может быть рассчитана по формуле (1). Она может 
быть измерена динамометром со шкалой, проградуированной в единицах дис-
баланса (г×мм), в основе чего также лежит формула (1).  

 

 
а                                                                                          б 

Рисунок 1 – Упрощенные схемы балансировочных станков с учетом трения: 
а – дорезонасного (вид сбоку); б – авторского (вид сверху) 
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где ОСНF  – максимальное значение силы, передаваемой основанию и измерен-

ной динамометром;  - коэффициент передачи силы; ξ – относительный ко-

эффициент затухания; ω – угловая скорость вращения ротора; М – масса колеб-
лющейся части системы; k – коэффициент жесткости упругих элементов 3; h – 
коэффициент линейного трения; hКР – коэффициент критического трения [9].   

Таким образом, величина дисбаланса является функцией нескольких кос-
венно измеряемых величин, входящих в уравнения (1…3). В общем случае 
максимальная относительная погрешность величины )...( 1 nxxy , которая явля-

ется функцией нескольких переменных, может быть рассчитана с помощью 
частных производных [10] 
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Рассмотрим одну из составляющих относительной погрешности дисба-
ланса на дорезонансном станке, вызванную линейным трением:  
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где n – относительная частота колебаний. 
На рисунках 2,а и 2,б показаны трехмерные графики зависимости );(1  n , 

построенные в разных интервалах значений аргументов (Mathcad). Графики от-
ражают типовую резонансную характеристику колебательной системы, при 
которой влияние трения резко возрастает на резонансной частоте.  

 

 
а                                                                                          б 

Рисунок 2 – Графики зависимости );(1  n : 
а – ξ=0,0…1,0; б – ξ=0,0…0,01; 
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Рассмотрим упрощенную схему станка (устройства), предложенного ав-
тором, (см. рисунок 1,б). Ротор 1 с неуравновешенной массой 2 установлен на 
маятниковой раме 3 с возможностью поворота вокруг своей оси и фиксации в 
четырех положениях A, B, C, D, отличающихся друг от друга поворотом ро-
тора на 90°. Рама 3 подпружинена упругим элементом 4 (торсионом). Наличие 
линейного трения в системе обозначено элементами 5. Определение дисба-
ланса и его угла делается расчетным путем с помощью частот свободных ко-
лебаний системы, измеренных в четырех положениях ротора.  

 

2

22

2

222

1111

4 







































DBCA
НЕУР

R

G
rmD ,                       (7) 

   

где mНЕУР – величина неуравновешенной массы; r – радиус (эксцентриситет); G 
– коэффициент жесткости упругого элемента 4; ωA, ωB, ωC, ωD – частоты свобод-
ных колебаний системы, измеренные при соответствующих положениях ротора 1. 

Аналогично найдем составляющую относительной погрешности дисба-
ланса, вызванную линейным трением, для авторского устройства. Как из-
вестно, частота свободных затухающих колебаний механической колебатель-
ной системы с линейным трением равна [11, 12] 

 

     22
0  ,                                                 (8) 

  

где ω0 – циклическая частота свободных колебаний без трения. С учетом этого 
выражение (7) запишется следующим образом: 
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Составляющая относительной погрешности дисбаланса, вызванная ли-
нейным трением для этого случая будет иметь следующий вид:   
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На рисунке 3 показан график зависимости )(2  , построенный в 

среде Mathcad. 
 

Результаты исследования. В ходе исследования были выведены фор-
мулы для расчета составляющей относительной погрешности дисбаланса, вы-
званной линейным трением, для дорезонансного и авторского способов. Также 
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были получены рас-
четные данные в виде 
графиков, наглядно 
свидетельствующие 
об эффективности ав-
торского способа.  

 

Выводы. В ре-
зультате анализа эф-
фективности тради-
ционных способов и 
средств измерения 
статической неурав-

новешенности роторов стала очевидной необходимость дальнейших исследо-
ваний в этом направлении. Для этого автором данной статьи ранее были разра-
ботаны и защищены патентами (в соавторстве) способ и устройства для опре-
деления статической неуравновешенности роторов. Для практической реали-
зации указанных разработок понадобилась оценка метрологической точности 
авторского метода и наглядная иллюстрация ее результатов. При сравнении 
графиков на рисунках 2,б и 3, видно, что составляющая относительной погреш-
ности вследствие линейного трения при значении ξ=0,01 примерно в три раза 
меньше. Это свидетельствует о большей точности авторского метода. 

Научная новизна заключается в получении формул для расчета составля-
ющей относительной погрешности дисбаланса с помощью частных производ-
ных для дорезонансного и авторского способов, вызванной линейным трением. 

Практическая значимость данной работы заключается в подтверждении 
возможности создания более точного и простого в изготовлении и обслужива-
нии оборудования для определения статической неуравновешенности роторов.  
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Рисунок 3 – График зависимости )(2   
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ОПТИМИЗАЦИЯ ОСНОВНЫХ КОНСТРУКТИВНЫХ 
ПАРАМЕТРОВ ВЫСОКОЭКОНОМИЧНЫХ ПРЕЦЕССИОННЫХ 
ПЕРЕДАТОЧНЫХ МЕХАНИЗМОВ С ТЕЛАМИ КАЧЕНИЯ 
 

В данной статье на основе анализа работ по волновым передачам с телами качения, а так же вы-
полненных аналитических и экспериментальных исследований предложена методика по оптими-
зации основных конструктивных параметров данных передач по критерию минимизации массога-
баритных параметров. Приведены зависимости, учитывающие влияние кривизны дорожек и тел 
качения, угла нутации и угла наклона фронта периодической дорожки качения на величины воз-
никающих напряжений в процессе передачи вращающего момента. 

Ключевые слова: волновая передача, главные кривизны, периодическая дорожка качения, 
тело качения, угол нутации, оптимизация, прецессия. 

 
Актуальность задачи. Повышение качества и надежности машин и механиз-

мов при одновременном уменьшении их массогабаритных параметров и повыше-
нии экономичности является основной задачей современного машиностроения [1]. 

Известно, что волновые передачи с телами качения являются наиболее 
экономичной разновидностью волновых передач по массогабаритным пара-
метрам и КПД. Это достигается заменой зубчатого зацепления шаровым, прак-
тически исключающим трение скольжения и повышающим КПД и надежность 
передачи за счет исключения гибких звеньев. В связи с этим актуальна разра-
ботка и оптимизация высокоэкономичных приводов с использованием волно-
вых передаточных механизмов с телами качения. 

 

Постановка задачи. Целью данной работы является разработка общего 
подхода к оптимизации основных конструктивных параметров волновых пре-
цессионных передач с телами качения для снижения массогабаритных пара-
метров передаточных механизмов. 

 

Материалы исследований. Конструкции волновых прецессионных пе-
редач с телами качения, их основные элементы и принцип работы представ-
лены в [2-3]. Принятые термины и обозначения для рассматриваемых переда-
точных механизмов описаны в [4]. 

Важным конструктивным параметром передачи, определяющим геомет-
рию её основных звеньев и условия работы тел качения в зацеплении, является 
угол нутации β. Фактически угол нутации определяет траекторию периодиче-
ских дорожек качения (ПДК), выполненных на основных звеньях передачи, 
вдоль которых перемещаются тела качения (ТК). На рисунке 1 видно, что угол 
нутации β для точек, совершающих прецессионное движение с нутацией, фак-
тически определяет амплитуду А траектории кривой на сферической поверх-
ности. На рисунке изображены три траектории ПДК с одинаковыми периодами 
Т и базовыми диаметрами Db, но разными углами нутации β. 

Величина угла нутации ПДК должна обеспечить равномерное движение тел 
качения вдоль ПДК, с минимальным проскальзыванием и без заклинивания. 

Угол нутации является так же фактическим углом наклона прецессион-
ного колеса и должен обеспечить величину угла θ наклона двух сопряженных  

© М.В. Маргулис, Я.О. Гордиенко, 2015



ISSN 2079-0791. Вісник НТУ "ХПІ". 2015. № 34 (1143) 86

ПДК прецессионного и промежуточ-
ного колес в месте контакта с шариком 
меньшей или равной углу заклинива-
ния тел качения. Согласно исследова-
ниям [5] величина этого угла должна 
быть в пределах 0,1-10 градусов. 

Угол θ наклона ПДК колес 
друг к другу, как видно на ри-
сунке 2, зависит от углов ζp и ζi. Это 
углы наклона фронтов ПДК к эква-
ториальным линиям прецессион-
ного и промежуточного колес соот-
ветственно. Он так же зависит от 
угла наклона β (угла нутации) пре-

цессионного колеса, 
 

βζζθ  ip .  (1) 
 

В общем случае 
углы ζp и ζi зависят от 
амплитуд и от числа 
периодов ПДК. Сле-
довательно, регули-
ровать угол θ можно 
изменением ампли-
туд ПДК, либо изме-
няя число периодов 

ПДК. В свою очередь число периодов ПДК определяются из необходимой ки-
нематики передачи, т.е. выбирается для обеспечения необходимого передаточ-
ного числа, и не может быть изменено для конкретной передачи. Поэтому всю 
регулировку необходимо осуществить только изменением амплитуды ПДК, 
которая напрямую связанна с углом нутации β. 

Помимо условия незаклинивания тел качения согласно исследованиям [6] 
оптимальная величина углов ζp и ζi для механизмов, работающих в режиме ре-
дуктора, составляет 45°, что обеспечивает равномерность движения тел каче-
ния вдоль дорожек. Зная необходимую величину углов ζp и ζi, определим соот-
ветствующий им угол нутации передачи β. 

Для этого воспользуемся функциями, определяющими траекторию ПДК. 
Параметрическое задание ПДК одноступенчатой ВППТК имеет вид: 
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где α – угол прецессии, α=[0..(2z±2)π], град; β – угол нутации, град; γ – угол 
собственного вращения, γ=αz/(z±1), град; Db – базовый диаметр – диаметр сфе-
рической поверхности, на которой расположена траектория движения центров 
тел качения (шариков) передачи, мм; 

Если через ζx, ζy, ζz обозначить углы, составленные касательной к ПДК с 
осями координат (рисунок 3), то направляющие косинусы cosζx, cosζy, cosζz вы- 

 
Рисунок 1 – Зависимость траектории ПДК 

от угла нутации β 

Рисунок 2 – Связь угла нутации прецессионного колеса β, уг-
лов наклона фронтов ПДК ζp и ζi и угла между дорожками ка-

чения в месте контакта с шариком θ: 
1 – прецессионное колесо; 2 – промежуточное колесо; 3 – шарик 
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разятся по следующим зависимостям [7]: 
 

 

,'''/ζ cos;'''/ζ cos;'''/ζ cos 222222222 zyxz'zyxy'zyxx' zyx 

 

(3) 
 

где x=x(α); y=y(α); z=z(α) – координаты точек ПДК. 
Направляющие косинусы это косинусы углов, которые образует вектор 

касательной к ПДК с положительными полуосями координат. Выбор опреде-
ленного знака перед радикалом отвечает выбору определенного направления 
касательной. 

Теперь для определения искомых 
углов ζp и ζi используем поворот си-
стемы координат. Новую повернутую 
систему координат расположим таким 
образом, что бы касательная к ПДК ле-
жала в плоскости ZOX, для этого выпол-
ним поворот существующей системы 
координат вокруг оси Z. Для поворота 
системы координат воспользуемся мат-
рицей поворота [7]: 
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где xn, yn, zn – значение координат в новой 
системе координат; Δζ – угол поворота 
новой системы координат вокруг оси Z 
исходной системы координат. 

По приведенным зависимостям рассчитаны углы нутации траекторий ПДК с 
числом периодов от 10 до 100, что позволяет охватить передаточные числа 4,5 до 
50,5 для одноступенчатых передач и от 55 до 4950 для двухступенчатых. 

На рисунке 4 приведен результирующий график изменения угла нута-
ции передачи в зависимости от числа периодов при оптимальных значениях 
углов наклона фронтов ПДК ζp или ζi равных 45°. 

Фактически мы имеем для каждого значения количества периодов ПДК, 
которые определяют передаточное число механизма, единственную конкрет-
ную величину угла нутации, которая обеспечивает заданные углы наклона 
фронта ПДК и удовлетворяет условию незаклинивания ТК. 

В различных исследованиях, опубликованных ранее разными авторами 
[5-6, 8], фигурировала рекомендуемая величина угла нутации от 0,2 до 15 гра-
дусов, но не было приведено конкретной методики по его выбору. Согласно 
предложенной нами методике выбора угла нутации его величина может со-
ставлять от 0,2 до 5,5 градусов, уменьшаясь с ростом числа периодов в пере-
даче, и эта величина имеет четкую зависимость от числа периодов ПДК. Такой 
подход к выбору угла нутации позволяет обеспечить равные условия работы 
тел качения при любом числе периодов ПДК. 

Так как в зацеплении находятся колеса с различным числом периодов ПДК, 
а угол нутации у сопряженной пары колес должен быть одинаковым – величину 
угла нутации необходимо выбирать по количеству тел качения в зацеплении. 

 
Рисунок 3 – Касательная к ПДК и 

направляющие косинусы вектора каса-
тельной к ПДК: 

1 – периодическая дорожка качения; 
2 – касательная к ПДК 
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Рисунок 4 – График зависимости угла нутации от числа периодов ПДК 

 

Основной составной частью прочностного расчета ВППТК является опре-
деление контактных напряжений, возникающих в процессе работы механизма 
при контакте ТК с ПДК [9]. Нагрузки, воспринимаемые прецессионным и про-
межуточным колесами, передаются от одного звена к другому через ТК, нахо-
дящиеся в постоянном контакте с ПДК, выполненными на указанных звеньях 
механизма. Определение контактных напряжений согласно теории Герца не-
возможно без определения величины главных кривизн контактирующих по-

верхностей, ПДК и ТК. 
На рисунке 5 при-

ведена схема контакта 
ТК и ПДК сопряжен-
ной пары колес в за-
цеплении. Максималь-
ные контактные напря-
жения будут в точках с 
максимальной кривиз-
ной ПДК, т.е. мини-
мальным радиусом 
кривизны Ra, которые 
находятся в вершинах 
профиля ПДК. По-
этому определение 
кривизны в этих точ-

ках представляет особый практический интерес. 
Ra и Rpc – являются радиусами главных кривизн ПДК, а Dre/2 – радиусом 

главной кривизны тела качения (шарика). 
На рисунке 6 изображены радиусы кривизны траектории ПДК, которая явля-

ется траекторией движения производящей фрезы при нарезании дорожки качения. 
Радиус кривизны ПДК в продольном сечении связан с радиусом кривизны 

траектории ПДК следующими зависимостями: 
 

  
;min pca RRR 

       
(5)                                              .min pcf RRR 

       
(6) 

 
Рисунок 5 – Схема контакта ПДК и ТК: 

1 – профиль ПДК прецессионного колеса; 2 – траектория ПДК 
прецессионного колеса; 3 – профиль ПДК промежуточного колеса 
(обоймы); 4 – траектория ПДК промежуточного колеса (обоймы); 

5 – тело качения (шарик); Dre – диаметр шарика, Rpc – радиус 
производящей фрезы; Ra – радиус кривизны вершины ПДК; 

Rf – радиус кривизны впадины ПДК 
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Радиус производящей фрезы, согласно [9] определяется по формуле: 
 

     ,51,0 repc DR                   (7) 
 

На кривизну траектории ПДК оказы-
вает влияние ряд параметров: число перио-
дов ПДК, величина угла нутации, величина 
базового диаметра. Расчет оптимального 
угла нутации, описанный выше, позволил 
нам ограничить величину угла нутации до 
одного конкретного значения для каждого 
числа периодов ПДК, что значительно 
упрощает последующие расчеты. 

Радиус кривизны траектории ПДК в i-
й точке определяется как: 

 

 

,/1 ii pR                       (8) 
 

где pi – кривизна траектории ПДК в i-й точке, мм. 
Кривизна траектории ПДК в любой точке определяется по формуле [7]: 
 

 
 

,
3222

222

z'y'x'

y"x"

y'x'

x"z"

x'z'

z"y"

z'y'

pi





                              (9) 

 

 где x', y', z' и x'', y'', z'' – соответственно первая и вторая производная координат 
i-й точки ПДК, мм. 

Так как приведенная зависимость для расчета кривизны траектории ПДК до-
вольно сложная для практических расчетов, нами на основе аналитических расче-
тов была выведена графическая зависимость для определения радиуса кривизны 
ПДК в зависимости от количества периодов ПДК при оптимальном угле нутации. 
Что позволяет значительно снизить временные затраты на расчет данной величины. 

На рисунке 7 приведена величина радиуса кривизны траектории ПДК в за- 
 

 
Рисунок 7 – График зависимости радиуса кривизны траектории ПДК 

от числа периодов ПДК при Db=100 

 
Рисунок 6 – Радиусы кривизны 

траектории ПДК 
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висимости от числа периодов ПДК при базовом диаметре передачи 100мм. Ра-
диус кривизны траектории ПДК находится в прямой зависимости от величины 
базового диаметра, т.е. с увеличением базового диаметра пропорционально уве-
личивается радиус кривизны ПДК. И приведенные данные могут использоваться 
для расчета передач с любым базовым диаметром пересчетом по формуле: 

 

.
100

100min
min b

 D
R

R                                              (9) 
 

Уменьшая или увеличивая радиус кривизны траектории ПДК при неизменном 
диаметре шарика, мы можем соответственно уменьшать или увеличивать контактные 
напряжения и, следовательно, несущую способность передачи, что непосредственно 
сказывается на её габаритных размерах, массе и работоспособности механизма. 

Для определения оптимального отношения радиуса кривизны ПДК и диа-
метра ТК (ka=Ra/Dre) вычислим согласно теории Герца величину контактных 
напряжений для различных соотношений радиуса ПДК и диаметра ТК. Зависи-
мости для определения увеличены контактных напряжений при различных со-
отношениях радиуса кривизны ПДК и диаметра ТК приведены в [9]. 

В качестве критерия оптимизации принимаем минимальные контактные 
напряжения, возникающие при контакте ПДК и ТК. Минимизация контактных 
напряжений позволит снизить массогабаритные показатели механизма, и, сле-
довательно, повысить его экономические показатели. 

В качестве исходных данных для расчета принимаем: Db=100мм; усилие, 
приложенное к телу качения F=12,5Н. На рисунке 8 представлены графики за- 
 

  
Рисунок 8 – Графики зависимости контактных напряжений от соотношения 

радиуса кривизны ПДК и диаметра ТК 
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висимости величины контактных напряжений при различных соотношениях 
радиуса кривизны ka ПДК и диаметра ТК для чисел периодов ПДК от 10 до 100. 

Из представленного графика видно, что минимальные напряжения, при 
неизменном базовом диаметре и постоянной нагрузке будут при ka=0,35. Это 
является оптимальным соотношением, позволяющим максимально минимизи-
ровать массогабаритные размеры передаточного механизма при сохранении 
его несущей способности. Представленные зависимости ранее не исследова-
лись для ВППТК что является новизной и призвано повысить эффективность 
и экономичность вновь разрабатываемых передач. 

Определим отношение напряжений при различных величинах ka к мини-
мальным контактным напряжениям при ka=0,35: 

 

 minσ

σi
rk  ,                                                  (10) 

 

где σi – напряжения при различных значениях ka[0.05; 1]; σmin – минимальные 
контактные напряжения, соответствующие ka=0,35. 

На рисунке 9 представлен график изменения коэффициента kf в зависимо-
сти от соотношения ka. 

 

  
Рисунок 9 – Графики зависимости коэффициента kr от соотношения радиуса 

кривизны ПДК и диаметра ТК 
 

Из рисунка видно, что при величине значений коэффициента ka от 0,22 до 
0,61 величина контактных напряжений изменяется незначительно, в пределах 
3%, что позволяет конструктору округлять полученные расчетные значения ТК 
до ближайших стандартных типоразмеров, без существенного влияния на ве-
личину контактных напряжений. 

 

Выводы: 
1. В результате проведенных аналитических исследований определена оп-

тимальная величина угла нутации передачи, обеспечивающая равномерное, 
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без заклинивания, движение тех качения вдоль дорожек качения. Диапазон 
охватываемых передаточных чисел от 4.5 до 4950. 

2. Определено оптимальное соотношение кривизны ПДК и ТК, которое 
позволяет минимизировать массогабаритные параметры механизма, без сни-
жения его несущей способности. Рассчитанная величина этого соотношения 
комплексно учитывает влияние всех геометрических параметров передачи: 
угла нутации, кривизны ПДК, угла наклона фронта ПДК, числе периодов ПДК. 

3. Представленные результаты исследований позволяют существенно оп-
тимизировать ВППТК по критериям минимальных массогабаритных парамет-
ров и контактных напряжений. 
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ОЦЕНКА НЕСУЩЕЙ СПОСОБНОСТИ ОПТИМАЛЬНОЙ ПО 
МАССЕ КОНСТРУКЦИИ ПЛАНЕТАРНОГО МЕХАНИЗМА ТИПА 

AI2  ИЗ УСЛОВИЯ КОНТАКТНОЙ РАВНОПРОЧНОСТИ 
 

Приведено исследование зависимости оценки несущей способности оптимальной по массе кон-
струкции планетарного механизма типа AI2  от выбора его конструктивных свойств. Конструк-
тивные свойства задают числовыми значениями коэффициентов, которые определяют свойства 
целевой функции минимизации массы механизма. Минимум массы конструкции находят из усло-
вия контактной равнопрочности зубчатых зацеплений. Оценка несущей способности конструкции 
механизма учитывает различные варианты исполнения его конструкции. Вариант исполнения кон-
струкции механизма определяет вид целевой функции минимизации его массы. Рассмотрена про-
блема выбора оптимальной по массе конструкции силового механизма, связанная с реализацией 
получаемых теоретических значений передаточного отношения одной ступени механизма. 
Ключевые слова: планетарный механизм типа AI, несущая способность, конструкция оптималь-
ная по массе, аналог массы, контактная равнопрочность зубчатых зацеплений. 

 
Введение. Актуальность задачи. Практика проектирования и создания 

приводов систем управления летательных аппаратов показывает, что требова-
ние обеспечения наименьшей массы конструкции привода и требование к его 
нагрузочной способности могут быть противоречивыми. Устранение противо-
речия может быть выполнено двумя различными подходами. При первом под-
ходе критерий минимума массы считается основным, а оценка несущей спо-
собности выполняется по найденным параметрам оптимальной по массе кон-
струкции. Полученная таким образом оценка несущей способности привода 
будет принята за требуемое значение данного параметра его конструкции. Для 
второго подхода условие обеспечение заданной несущей способности учиты-
вается при оптимизации массы конструкции привода. Оба подхода имеют свои 
плюсы и минусы. Поэтому оценка несущей способности конструкции вышена-
званных приводов, имеющих минимальную массу, является актуальной задачей. 

 

Анализ литературы. Минимизации массы планетарных механизмов по-
священо достаточно много работ, в частности [1-4]. Однако в этих работах не 
рассматриваются вопросы оценки несущей способности этих механизмов при-
менительно к их оптимальным конструкциям. В работах [5-6] рассмотрены ме-
тодики оценки несущей способности оптимальной по массе конструкции мно-
гоступенчатых планетарных механизмов типа AI2 . Эти методики можно от-
нести к первому типу подходов решения вышеназванной проблемы. В отме-
ченных работах не уделено внимание достаточному анализу получаемых оце-
нок и их зависимостей от принимаемых параметров конструкций приводов. 

 

Цель статьи. Исследование зависимости оценки несущей способности 
оптимальной по массе конструкции двухступенчатого планетарного механизма 
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типа AI2  от параметров его кон-
струкции, когда минимум ее массы 
найден из условия контактной равно-
прочности зубчатых зацеплений. 

 

Материалы исследований. 
На рисунке 1 приведена схема рас-
сматриваемого двухступенчатого 
планетарного механизма типа 

AI2 . Моменты, действующие на 
входе и выходе механизма, обозна-
чены, как 1T  и выхT  соответственно. 

Символами 1Г  и 2Г  указаны диа-

метральные габариты ступеней ме-
ханизма. 

В работах [1-4] рассмотрены подходы по определению общей массы мно-
гоступенчатого планетарного механизма типа AI2 . На основе этих подходов 
аналог массы 2HM  планетарного механизма типа AI2  при расчете на кон-
тактную прочность определим в виде 
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где i – номер ступени механизма; 
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   – 

безразмерные коэффициенты; 23  i , 23 ib , 23 id  – плотность материала, ши-

рина зубчатого венца и диаметр делительной окружности центрального зубча-
того колеса 23 iz ; ki – число сателлитов i-й ступени; nMi – коэффициент приве-

дения масс корпуса, водила и неподвижного центрального зубчатого колеса к 
массе условного диска, диаметр которого равен удвоенному межосевому рас-
стоянию зубчатого зацепления z3i-2-z3-1 , а ширина равна ширине b3i-2 зубчатого 
колеса z3i-2, принятый для i-й ступени; ui – передаточное отношение i-й сту-
пени; 21uuU   – заданное передаточное отношение планетарного механизма. 

Аналог массы или безразмерная масса 2HM  является функцией переда-
точных отношений ступеней механизма iu , т.е.  2122 , uuMM HH  . Но при 

заданном значении передаточного отношения механизма U  из двух переда-

точных отношений ui (i=1,2) только одно будет независимым. В качестве по-
следнего выберем передаточное отношение 1u  первой ступени механизма. То-

гда получим функцию аналога массы  1122 , uUuMM HH   как функцию од-

ного независимого передаточного отношения u1. 
Условие контактной прочности для внешних зацеплений ступеней плане-

тарного механизма типа AI2  имеет вид  
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Рисунок 1 – Схема двухступенчатого 

планетарного механизма типа AI2  
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где iT  – вращающий момент на входе i-й ступени механизма. 

Обозначения величин, приведенных в этой формуле, такое же, как и в работе 
[4]. Нижний индекс i означает принадлежность к i-й ступени механизма. 

С учетом формулы (2) коэффициент 2B  находим по формуле 
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При выводе формулы (3) для моментов было учтено, что  UTT вых1  и 22 uTT вых . 

Введем в рассмотрение габаритный коэффициент ГK  планетарного ме-

ханизма типа AI2  [2] 
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Отношение диаметров 14 dd  подвижных центральных зубчатых колес z4 

и z1 планетарного механизма типа AI2  представим в виде 
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Из формулы (2) находим значение модуля mi внешнего зацепления i-й сту-
пени планетарного механизма типа AI2  из условия контактной прочности. 
Принимаем условие равенства этих модулей, как условие контактной равно-
прочности внешних зацеплений z1-z2 и z4-z5 планетарного механизма типа 

AI2 . Запишем это условие следующим образом 
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где 111 mb , 242 mb  – коэффициенты ширин центральных зубчатых ко-

лес планетарного механизма типа AI2 . 
С учетом формулы (5) условие (6) контактной равнопрочности внешних 

зацеплений z1-z2 и z4-z5 планетарного механизма типа AI2  представим в виде 
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где HА  – коэффициент контактной равнопрочности внешних зацеплений пер-

вой и второй ступеней планетарного механизма типа AI2 . 
Преобразуем соотношение (7) к следующему виду 
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где 
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 – коэффициент разнопрочности 

внешних зацеплений планетарного механизма типа AI2 . 
Соотношение (8) подобно тому, что приведено в [2], если учесть такое 

равенство HМК  . 

На основании формулы (8) получим взаимосвязь между передаточными от-
ношениями ui ступеней механизма и коэффициентом контактной равнопрочности 
его внешних зацеплений HА . Для этого выполним следующие преобразования 
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 – параметр ре-

шения кубического уравнения. 
Задавая значение коэффициента 

HА , и варьируя значение передаточ-

ного отношения первой ступени u1 в 
заданном диапазоне, получим соответ-
ствующие значения передаточного от-
ношения второй ступени u2 из реше-
ний уравнения (9). На рисунке 2 при-
ведены графики вышеуказанной взаи-
мосвязи   0,, 21 HAuuf  для десяти зна-

чений параметра HА . 

Анализ графиков, представлен-
ных на рисунке 2, показывает, что для реальных значений передаточных отно-
шений ступеней механизма ( 111,2  iu ) контактная равнопрочность будет 

обеспечена при значениях коэффициента 1HА . 

Коэффициент 2B  может быть определен через параметр ГK  и коэффи-

циент HА  по формуле 
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Поиск оптимальных значений передаточных отношений ступеней 1optu  и 

2optu , планетарного механизма типа AI2 , при которых аналог его массы 2HM  

будет наименьшим и будет обеспечена заданная контактная равнопрочность его 
внешних зацеплений, зависит от значения коэффициента 2B . Этот коэффициент 

может быть равен 1 или не равен 1. 
Рассмотрим случай, когда коэффициент 12 B . Для начала выясним воз-

можность реализации этого случая. Если центральные колеса z1 и z4 изготов-
лены одинаково, т.е. реализованы следующие равенства  41 , 

bbb  41  и ddd  41 . При этом получим ограничение на значения габарит- 

 
Рисунок 2 – График зависимости   0,, 21 HAuuf  
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ного коэффициента ГK  и передаточных отношений ступеней механизма 
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Из формулы (11) можно найти функцию значения габаритного коэффици-
ента от передаточных отношений ступеней механизма 

 

   11 12  uuK Г .                                          (12) 
 

Если принять условие 1ГK , то из (12) следует, что 
 Uuu 21

. 

При заданном значении габаритного коэффициента ГK  требуемые зна-

чения передаточных отношений ступеней механизма, при которых коэффици-
ент 12 B  находим из (11), учитывая их связь с заданным передаточным отно-

шением всего механизма U . 

Таким образом, приняв вышерассмотренные равенства, приходим к кон-
струкции планетарного механизма типа AI2 , образованного из двух одинако-
вых ступеней, для которых имеем  41 , bbb  41 , ddd  41  и 

Ddd  63 . Параметры b, d и D находят из расчета контактной прочности внеш-

него зацепления z1-z2 первой ступени механизма. Требование обеспечения кон-
тактной равнопрочности внешних зацеплений ступеней механизма приводит к 
следующему условию 
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С учетом равенства (13), получим 
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Условие (14) является ограничением на значения тех параметров кон-
струкции ступеней механизма, которые влияют на действующие нагрузки и 
уровни нормальных напряжений в зубчатых зацеплениях. Если принять усло-
вие равенства числа сателлитов ступеней механизма, т.е. kkk  21 , тогда по-

лучим HHH  21 , и условие (14) будет иметь вид 
 

 UH .                                                 (15) 
 

Итак, учитывая вышерассмотренные условия, аналог массы  212 ,uuM H  

представим следующим образом 
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где  Uuu 21 . 

Минимум целевой функции (16) будет получен при условии, когда 

 Uuu 21 .  

Таким образом, с одной стороны, путем принятия условий, упрощающих 
конструкцию планетарного механизма типа AI2 , приходим к оптимальным 
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значениям передаточных отношений  Uuu optopt 2 1 . С другой стороны, к 

такому же решению можно прийти, если при поиске минимума целевой функ-
ции  212 ,uuM H  задать соответствующие ограничения на искомые значения 

передаточных отношений ступеней механизма. Данное утверждение проиллю-
стрируем постановкой задачи поиска минимума целевой функции  212 ,uuM H : 
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Задачу (17) решают численным способом. Например, если 321  kk , 

7
21
 MM nn  и 40U , то получим 32455,61 optu  и 32455,62 optu . Если 

1ГK , то получим 32456,640  UAH
 и соответственно значение 

коэффициента разнопрочности внешних зацеплений ступеней механизма 

равно 32456,640  UH . 

Несущая способность планетарных механизмов типа AI2 , для кон-
струкций которых справедливы условия 12 B , 1ГK  и 

 UA HH
 оце-

нивается на основе формулы (2) следующим образом 
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где   НвыхT 2  – допустимая величина момента нагрузки, действующего на вы-

ходе второй ступени (нижней индекс 2) механизма из условия контактной рав-
нопрочности его внешних зацеплений. 
Все параметры в формуле (18) определяются из условия прочности зубчатых 
зацеплений первой ступени механизма. 

В случае, когда значение габаритного коэффициента 1ГK , а коэффици-

ент 12 B , то задачу поиска (17) надо переформулировать следующим образом 
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Заметим, что постановка задачи поиска минимума целевой функции типа 
(19) более общая, чем постановка типа (17). Минимальное значение целевой 
функции (1) зависит от значения габаритного коэффициента ГK . При этом оп-

тимальные значения передаточных отношений ступеней механизма тоже зави-
сят от этого коэффициента. В качестве примера приведем результаты решения 
задачи типа (19). Для ступеней механизма с параметрами, которые были при- 
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няты при решении задачи типа (17), получены следующие данные: 31ГK , 

2HM =2,66667, 1 optu =10, 2 optu =10; 21ГK , 2HM =2,21777, 1 optu =8,45824, 

2 optu =4,72912; 1ГK , 2HM =2,07248, 1 optu =6,32455, 2 optu =6,32455; 2ГK , 

2HM =2,93432, 1 optu =4,72912, 2 optu =8,45824; 3ГK , 2HM =4,26666, 1 optu =4, 

2 optu =10. Анализ этих данных показывает, что с ростом значения габаритного 

коэффициента ГK  растет минимум целевой функции аналога массы 2HM , пе-

редаточное отношение первой ступени смещается в сторону меньших значе-
ний и соответственно передаточное отношение второй ступени смещается в 

сторону больших значений, по сравнению со значением U . 

Несущая способность планетарных механизмов типа AI2 , для конструк-
ций которых справедливы условия 12 B  и 1ГK  оценивается подобно (18)  
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Сравнение оценок (18) и (20) показывает, что с ростом значения габарит-
ного коэффициента 1ГK , несущая способность планетарного механизма 

типа AI2  увеличивается. Однако при этом увеличивается минимальное зна-
чение аналога массы механизма 2HM . 

Переходим к рассмотрению случая, когда коэффициент 12 B . 

Приняв условия  41  и     EEE ZZZ  21
, получим из (10) следу-

ющее выражение для определения значение коэффициента 2B  
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Подставив соотношение (21) в зависимость (1), получим целевую функцию 
– аналог массы  212 ,uuM H , минимум которой находится решением задачи типа 

(19), в которой исключено ограничение со значением коэффициента 12 B . 

Рассмотрим влияние на значения аналога массы  212 ,uuM H  и его мини-

мума от двух основных параметров: отношения    HН kk 1221  ; коэффици-

ента разнопрочности H . На рисунке 3 приведены зависимости аналога массы 

 212 ,uuM H  для двухступенчатого планетарного механизма типа AI2  из вы-

шерассмотренного примера. При этом было принято, что bbb  41  и 

HHH  21 . Анализ приведенных графиков показывает следующее. Во-

первых, аналог массы возрастает с уменьшением значения коэффициента раз-
нопрочности H . Во-вторых, с ростом значения H  коэффициента разно-

прочности минимум аналога массы смещается в сторону меньших значений. 
В-третьих, с ростом значения коэффициента разнопрочности H  минимум 

аналога массы  212 ,uuM H  смещается в сторону малых значений передаточного 

отношения первой ступени, что приводит соответственно к росту передаточного 
отношения второй ступени. В-четвертых, есть такое значение коэффициента 
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разнопрочности H , большее 1, 

при котором минимум аналога 
массы  212 ,uuM H  достигается при 

равных значениях передаточных от-
ношений ступеней механизма. В-пя-
тых, имеется верхнее значение ко-
эффициента разнопрочности H2 , 

при котором не имеет смысла рас-
сматривать минимизацию массы. 
Аналогично есть нижнее значение 
этого коэффициента, ниже которого 
тоже нет смысла рассматривать ми-
нимизацию массы. 

Для данных, принятых при 
построении графиков, изображен-
ных на рисунке 3, получены следу-

ющие оптимальные значения передаточных отношений двух ступеней. При 

H =0,5 имеем 1 optu =8,97145, 2 optu =4,45859, HА =2,38, ГK =2,18 и 2HM

=12,85. Если H =1 получим 1 optu =7,952, 2 optu =5,03018, HА =3,32. ГK =1,82 и 

2HM =7,2775. Если H =2 находим 1 optu =6,73621, 2 optu =5,93805, HА =5,29 ГK

=1,63 и 2HM =4,29853. Если H =2,52888 находим 1 optu =6,32463, 2 optu =6,32448, 

HА =6,32 ГK =1,58 и 2HM =3,6278. Последний вариант расчета можно принять за 

оптимальный вариант.  
Несущая способность планетарных механизмов типа AI2 , для кон-

струкций у которых коэффициент 12 B , оценивается на основе формулы (2) 

следующим образом 
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В формуле (21) сделаем замену 
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A  – значение коэффициента HА  контакт-

ной равнопрочности внешних зацеплений механизма для случая, когда переда-
точные отношения его ступеней равны оптимальным значениям. 

На рисунке 4,а показаны графики аналога массы  212 ,uuM H  планетар-

ного механизма типа AI2  как функции в зависимости от распределения 
числа сателлитов по его ступеням. Графики построены для механизма, пара-
метры ступеней которого взяты из ранее приведенных примеров. Как видно из 
этих графиков, значение аналога массы  212 ,uuM H  механизма уменьшается 

 
Рисунок 3 – График функции аналога массы 

 212 ,uuM H  для случая, когда 12 B  
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при несовпадении чисел сателлитов k1 и k2 между собой. Большее уменьшение 
аналога массы механизма наблюдается, когда число сателлитов второй сту-
пени k2 больше числа сателлитов k1 первой ступени. Эти графики показывают 
существенное влияние закона распределения числа сателлитов по ступеням 
механизма на значение его аналога массы. 

На рисунке 4,б приведены графики, показывающие влияние закона рас-
пределения числа сателлитов по ступеням механизма для различных конструк-
тивных схем механизма. Так график, обозначенный 1, относится к конструк-
ции механизма, для которой коэффициенты 12 B  и 1ГK . Графики, обозна-

ченные 2 и 3, относятся к конструкциям механизма, для которых коэффици-
енты 12 B  и 1ГK . При этом график 2 построен для случая, когда 321  kk

, а коэффициент 2H . График 3 относится к случаю, когда 31 k , 52 k  и 

коэффициент 6 H .  

Как видно из графиков, приведенных на рисунке 4,б последний вариант ис-
полнения конструкции механизма позволяет существенно снизить значение ана-
лога массы механизма и увеличить его несущую способность. Для графика 1 
были получены такие результаты: 1 optu =6,32455; 2 optu =6,32455; 2HM =2,07248. 

Для графика 2 были получены следующие значения: 1 optu =6,73621; 2 optu =5,93805; 

2HM =4,29853; opt
HA =5,29243; ГK =1,62672. Соответственно для графика 3 

были получены такие результаты: 1 optu =4,52541; 2 optu =8,83898; 2HM =1,57776; 
opt
HA =16,13773; ГK =1,27034. Приведенные числовые результаты были полу-

чены при условиях, что bbb  41  и HHH  21 . Сделаем следующее 

заметание. Передаточное отношение 2 optu =8,83898 при числе сателлитов вто-

рой ступени 52 k  для планетарного механизма типа AI  не может быть реа-

лизовано [2]. Самое наибольшее значение передаточного отношения, которое 
можно в этом случае реализовать равно 4,51613.  

 

 
а                                                                                   б 

Рисунок 4 – Зависимость аналога массы  212 ,uuM H  механизма 

от распределения числа сателлитов по ступеням механизма: 
а – для различных k1 и k2; б – для различных конструктивных схем 
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Проблему реализации расчетных значений оптимальных передаточных 
отношений ioptu   можно решить, если воспользоваться такой рекомендацией. 

Для каждой ступени механизма предварительно указывают наибольшее число 
сателлитов ik  max . Затем определяют наибольшие значения iu  max  передаточ-

ных отношений ступеней, которые могут быть реализованы для выбранных 
значений ik  max . Общее передаточное отношение всего механизма задают в 

виде 2 max1 max uuU  . По мере поиска оптимальных передаточных отношений 

эту величину можно корректировать в большую сторону. 
Все численные результаты были получены с помощью программы 

MathCAD версии 15 и ее внутренней функции Minimize. 
 

Выводы: 
1. На основе исследований, выполненных в работах [4-6], разработана 

улучшенная методика оценки несущей способности планетарного механизма 
типа AI2 , конструкция которого удовлетворяет критерию минимума массы.  

2. На примере двухступенчатого планетарного механизма типа AI2  по-
казаны способы оценки его несущей способности с учетом различных вариан-
тов исполнения его конструкции – кинематического и силового.  

3. Рассмотрена проблема выбора оптимальной по массе конструкции си-
лового механизма, связанная с реализаций получаемых теоретических значе-
ний передаточного отношения одной ступени механизма. 
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НОВЫЙ ВИД ТВЕРДОСПЛАВНЫХ ПРУЖИННО-ПЛАСТИНЧАТЫХ 
ЧЕРВЯЧНЫХ ШЕВЕРОВ И ВОЗМОЖНОСТИ ИХ ИЗГОТОВЛЕНИЯ 

 
Работа относится к области червячных зуборезных инструментов, в частности – к сборным червячным 
шеверам из пластин быстрорежущих сталей и твердых сплавов, предназначенным для обработки чер-
вячных зубчатых колес, а также к технологиям их изготовления. Проведен анализ известных пружинно-
пластинчатых червячных инструментов, показаны их достоинства и недостатки и предложены новые 
конструкции, устраняющие данные недостатки. Показана предпочтительная сфера их применения и раз-
работана технология их изготовления. Совокупность проведенных исследований позволяет рекомендовать 
данные инструменты для высокопроизводительной высокоточной чистовой обработки червячных колес. 

Ключевые слова: червячная передача, червячный зуборезный инструмент, шеверы. 
 
Введение, связь работы с основными направлениями исследований. 
Работа относится к областям машиностроения и инструментального про-

изводства, в частности – к червячным шеверам для обработки червячных зуб-
чатых колес. Ее выполнение связано с потребностью совершенствования чер-
вячных передач и инструментов для их изготовления. Одним из путей решения 
данной проблемы является чистовая обработка червячных зубчатых колес ше-
вингованием. При этом основные пути совершенствования червячных шеверов 
направлены на повышение их точности, износостойкости и производительно-
сти, за счет улучшения конструктивных и геометрических параметров, приме-
нения инструментальных материалов и их покрытий, однако сложность произ-
водства и эксплуатации таких инструментов, как правило, повышается. Устра-
нение указанных недостатков является актуальной и важной задачей, поскольку 

от них зависят основные технико-экономические показатели производства и 
эксплуатации данных инструментов. 
 

Анализ состояния проблемы и постановка задачи. Особенностью чер-
вячных зубчатых пар является жесткая связь между зубьями червячных колес 
и сопрягаемыми поверхностями их червяков, которая зависит от их начальных 
диаметров. Поэтому для обработки червячных колес используют червячные 

фрезы, диаметры которых равны диаметрам сопрягаемых червяков, а фрезы от-
личаются от них лишь выполнением стружечных канавок, заточкой передних 
поверхностей и затылованием зубьев. Поскольку червячные фрезы нуждаются 
в переточках, их наружный диаметр при этом уменьшается, что адекватно из-
меняет точность формообразования зубьев червячных колес, ухудшает точ-
ность зацепления зубчатой пары и требует ограничения количества переточек 
инструментов до 2–3-х штук, что ведет к увеличению их расхода [1]. По-
скольку переточки уменьшают наружный диаметр Da, инструментов, их про-
ектируют с учетом среднеарифметической величины между исходным Da+Δ, и 
конечным Da–Δ, диаметрами (рисунок 1). 

Таким образом, новые и окончательно переточенные червячные фрезы яв-
ляются наименее точными, а среднесточенные – наиболее точными.  

Повысить точность и качество обработки зубьев червячных зубчатых ко-
лес позволяют червячные шеверы, которые как и фрезы, выполняют на базе 
сопрягаемого с колесом червяка, а режущие кромки на боковых поверхностях 
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витков шеверов форми-
руют долблением стру-
жечных канавок от наруж-
ного к внутреннему диа-
метру. Данный процесс 
является трудоемким, ис-
пользуется специальный 
долбежный резец и 
оснастка для долбежного 
станка, что существенно 
удорожает производство 
червячных шеверов, а их 
переточку выполняют пу-
тем перешлифовки по бо-
ковому профилю витков, 
что ведет к уменьшению 
их толщины и требует от-

дельной обработки левой и правой сторон зубьев червячного колеса с адекват-
ным осевым сдвигом шевера [1, 2]. 

Поэтому необходимо устранение указанных недостатков, что является 
главной целью данной работы. 

Ее научную новизну составляет создание и технико-экономическое обос-
нование наиболее предпочтительных конструкций червячных шеверов. 
 

Исходные положения для достижения поставленной цели. Среди ана-
лизируемых конструкций шеверов основное внимание уделено таким, которые 
исключают потребность выполнения переточек и связанного с этим процессом 
изменения параметров их зубьев. При этом учитывали, что шеверы являются 
чистовыми инструментами, которые срезают тонкие нитевидные стружки, по-
этому нагружение силами резания их зубьев является небольшим. Кроме того, 

обеспечивается равномерный износ режущих кромок шевера за счет равномер-
ного припуска, образованного на этапе предыдущей зубообработки, а вершины 
режущих кромок шевера в резании не участвуют, поскольку у ножек предва-
рительно обработанных зубьев червячных колес целесообразно выполнение 
поднутрений на глубину этого припуска [2]. 

Исключить потребность в переточках позволяют сборные конструкции 
червячных шеверов, оснащенные неперетачиваемыми сменными режущими 
пластинами из компактируемых быстрорежущих сталей или твёрдых сплавов, 
предложенные в работах [3-5]. Дополнительным их преимуществом является 
увеличение количества режущих кромок до 60 на 1 виток за счет применения 
пружинно-пластинчатых конструкций. Применительно к червячным фрезам 
ГОСТ 9324-81, их принципиальная схема показана на рисунке 2. Во впадины 
витков, выполненных на корпусе 1 фрезы, введены нанизанные на пружину 2 
режущие пластины 3 плоской прямой формы, чередующиеся с клиновыми 
вставками 4, размещенными между ними. При толщине пластин 1…2мм это 
позволяет уменьшить шаг зубьев по наружному диаметру до 6…8мм, что ха-
рактерно шагу канавок для конструкций обычных червячных шеверов. 

Осесимметричное выполнение на верхней и нижней частях пластин профи-
лей режущих зубьев с высотой головки ha и ножки hf в исполнении 1 позволяет 

 
Рисунок 1 – Трансформация условий формирования 

зубьев червячных колес при обработке их червячным ин-
струментом – непереточенным Da+Δ, средне сточенным 

Da (базовый вариант) и максимально переточенным Da–Δ 
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выполнять 4 пере-
установки, что 
адекватно умень-
шает их расход. Од-
нако диаметры чер-
вячных шеверов, 
особенно средних и 
крупных модулей, 
не позволяют вы-
полнять винтовые 
канавки такой боль-
шой глубины, по-
этому для них пред-
почтительны режу-
щие пластины в ис-
полнении 2. Недо-
статком таких червячных зуборезных инструментов является потребность вы-
полнения высокоточного отверстия в пластинах, что ограничивает их минималь-
ные размеры модулем m=3мм, уменьшает их прочность, удорожает производ-
ство и усложняет технологический процесс сборки. Поэтому требуется устране-
ние указанных недостатков, что является второй задачей выполняемой работы. 
 

Предлагаемый путь решения поставленной задачи. В основу поло-
жена заявка на патент Украины [6], главным отличием которой от базовых чер-
вячных фрез [4, 5], является размещение крепежных пружин 2 у ножек между 
витками, собранными из чередующихся режущих пластин 3 и клиновых вста-
вок 4, основания 5 и боковые стороны 6 которых введены в адекватные им ка-
навки корпуса 1, 
а режущие 
кромки 7 выпол-
нены над пружи-
нами (рисунок 
3). Для закрепле-
ния и затяжки 
витков, у их 
окончаний, на 
выполненных с 
обоих торцов 
лысках установ-
лены упоры 8 с 
зажимными вин-
тами 9, а для за-
жима концов 
пружин, напри-
мер, по их ско-
сам, на упорах 
установлены на-
кладки 10 с вин-
тами 11. Фикса- 

(увеличено) 

 
Рисунок 2 – Сборная червячная фреза по патенту Российской 
Федерации №2169061 с установленным в винтовых канавках 

на ее корпусе набором из неперетачиваемых режущих пластин 
и клиньев, закрепленных введенными в их отверстия пружи-

нами и режущие пластины для ее оснащения 

Рисунок 3 – Конструкция сборного червячного зуборезного инструмента с 
креплением витков, набранных из сменных режущих пластин и клиновых 

вставок – пружинами, расположенными у ножек между этими витками 
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ция и сдвиг упоров на корпусе инструмента выполнены винтами 12, введен-
ными в канавки 13 упоров. 

Конструктивное исполнение пластин 3 и пружин 2 между их ножками по-
казано на рисунке 4. Для исключения потребности выполнения поднутрений 
на ножках зубьев червячных колес при черновой обработке, зубья шевера мо-
гут быть выполнены полнопрофильными, с головкой высотой 0,25m. Это поз-
воляет использовать их, не только как шеверы, но и как фрезы. 
 

 
Рисунок 4 – Параметры профиля быстросменных режущих пластин для 

червячного шевера и пружин, введенных между их ножками 
 

Профиль пластин принят производным от профиля обрабатываемых ими 
зубьев и имеет головку АО и ножку ОD, параметры которых обусловлены ве-
личиной модуля m и боковыми углами профиля αо. Высота головки зуба – 
hа=1,25m, ножки hf=1,25m, радиусы округлення на вершинах и на впадинах 
rа=rf=0,25m. Шаг установки пластин t=πm на делительном диаметре do совпа-
дает с шагом по нормали к виткам канавок на наружном диаметре Dак корпуса 
инструмента (рисунок 3). Такие зубья на правой (п) и левой (л) сторонах имеют 
на вершинах участки АлАп и радиусные профилирующие участки АлВл, АпВп вы-
сотой rа(1–sinαо). На боковых сторонах зуб имеет профилирующие участки 
ВлСл и ВпСп высотой 2m+rаsinαo, а на ножках зубьев – радиусные непрофилиру-
ющие участки СлDл, СпDп высотой rа(1–sinαo). 

Вместо радиусных участков у ножки, профиль пластин имеет удлинение 
на непрофилирующих участках СлEл, СпEп для размещения между соседними 
витками из комплектов пластин, спиральных пружин 2, диаметр Dп1 которых 
расположен ниже профилирующих участков ВлСл, ВпСп. Общая высота про-
филя пластин составляет величину AE, от которой выполнено основание 5 тра-
пециевидной формы, служащее для удержания пластин в канавках корпуса ин- 
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струмента, а угол αт трапециевидного основания выполнен больше угла αо 
подъема винтовой линии канавок на корпусе. 

Для повышения прочности пружин 2 за счет увеличения диаметра до зна-
чения Dп2, профиль зуба может иметь удлинения на непрофилирующих участ-
ках СлFл, СпFп с углами αf, которые меньше углов αо. Общая высота такого про-
филя пластин составляет величину AF, а глубина трапециевидного основания 
смещена в положение 14. 

Для уменьшения общей высоты пластин, в рамках возможностей их прес-
сования, диаметр пружин может быть уменьшен до величины Dп3, а их количе-
ство удвоено, из условия размещения пружин между витками. При этом про-
филь зуба также продлен на непрофилирующих участках СлGл, СпGп, а их углы 
αf уменьшены относительно углов αо для увеличения диаметра пружин. Общая 
высота такого профиля пластин составляет величину AG, а глубина трапецие-
видного основания смещена в положение 15. 

Точность выполнения трапециевидного основания пластин должна быть 
максимально возможной, поэтому перед сборкой должна выполняться их шли-
фовка, лучше всего – в многоместном приспособлении. Точность профиля пла-
стин лучше всего обеспечивать после сборки шевера шлифовкой боковых сто-
рон витков, что позволяет выполнить ZK1, ZK2, ZK3, ZT1, ZT2 червяки. 
 

Технико-экономические показатели предлагаемых шеверов. Конкрет-
ное выполнение предлагаемых инструментов зависит от модуля нарезаемых 
зубчатых колес. Например, для шевера m=4мм, его наружный диаметр состав-
ляет Dа=90мм, а максимальная высота пластин 12мм, что при углах их профиля 
αо=20° позволяет использовать пружины диаметра Dп1=2,2мм, а при уменьше-
нии углов у ножек до αf=10° диаметры пружин достигают Dа2=2,6мм, 
Dп3=1,4мм. Поскольку в двухпружинном варианте общая площадь сечения пру-
жин уменьшается в 3,2 раза, преимущества имеет однопружинный вариант, ко-
торый также обеспечивает удержание витков двумя пружинами, из которых 
средняя – нагружена двумя витками пластин, а их прочность – достаточна для 
удержания пластин в корпусе в процессе резания. Количество пластин и кли-
новых вставок достигает 60 штук на 1 виток, и даже для 4-х заходных шеверов 
обеспечивает 15 зубьев на 1 заход, что больше количества зубьев стандартных 
однозаходных фрез. Всего при 5 работающих зубьях в каждом ряду инстру-
ментальной рейки, шевер имеет 300 пластин, Толщина пластин 2 мм, а клино-
вых вставок 3 мм, угол клина в сечении 6°, потому он самотормозящий, зажим 
пластин в витке осуществляется винтом-пробкой с резьбой М6, что обеспечи-
вает ей высокую прочность, а шеверам – работоспособность при режимах ре-
зания, аналогичных базовым. 

При внедрении предлагаемых шеверов исключается потребность долбле-
ния 2×300=600 режущих канавок на боковых поверхностях профиля витков, тру-
доемкость которых, с учетом переналадки положений червяка на станке, состав-
ляет около 1200 минут, или 20 нормочасов. При стоимости 1 нормочаса на оте-
чественных предприятиях около 20$, затраты на данную операцию составляют 
400$. Общие затраты на изготовление базового шевера составляют около 700$. 

У предлагаемого шевера, за счет уменьшения наружного диаметра его 
корпуса и глубины винтовых канавок, материалоемкость и трудоемкость изго-
товления снижается на 10%, что компенсирует затраты на изготовление кре-
пежных элементов и пружин. Кроме того, корпус и крепежные элементы – 
многократного использования, что обеспечивает дополнительную экономию. 
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Наиболее затратным является изготовление комплектов из 300 пластин. В 
твердосплавном исполнении, при цене за 1 пластину около 5$, стоимость ком-
плекта составит около 1500$, однако с учетом повышения их стойкости при 
двукратной перестановке, они могут заменить 10 базовых шеверов общей сто-
имостью 7 тыс.$. Таким образом, при стоимости корпуса с крепежными эле-
ментами около 300$ и стоимости дополнительных заточек оснований пластин 
и витков ≈200$, общая стоимость предлагаемого шевера составит 2000$, что 
по сравнению с 10 базовыми шеверами обеспечивает экономию 5000$. Допол-
нительный экономический эффект обеспечивает возможность повышения про-
изводительности шевингования за счет применения твердых сплавов, что 
уменьшает технологическое время, количество дорогостоящих зубообрабаты-
вающих станков и занимаемые ими производственные площади. 

Проблема одна – мизерное производство червячных колес в Украине, по-
этому предлагаемые шеверы будут экономически целесообразными только для 
крупных зарубежных производителей высокоточных червячных передач, 
например – для лифтовых редукторов и др. 
 

Выводы: 
1. Учитывая возможности повышения производительности, точности и 

экономичности эксплуатации, переход к сборным червячным инструментам 
обеспечивает реальный резерв для повышения этих показателей. 

2. Предложенные сборные червячные шеверы существенно повышают 
технологичность их изготовления и эксплуатации, поэтому могут быть реко-
мендованы для замены шеверов, применяемых в настоящее время. 
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ДИНАМИКА НАПРЯЖЁННО-ДЕФОРМИРОВАННОГО 
СОСТОЯНИЯ ЭЛЕМЕНТОВ ЦЕПНОГО ПРИВОДА В 
МЕТАЛЛИЧЕСКОМ И ПОЛИМЕРНОМ ИСПОЛНЕНИИ  
 

Показан новый подход к расчёту динамики напряжённо-деформированного состояния элементов 
цепных передач, учитывающий реальные динамические процессы, неизбежно сопровождающие 
работу цепных приводов. Рассмотрено изменение: динамических нагрузок, действующих в двухмас-
совых цепных контурах, необходимой мощности цепных приводов, а также распределения напряже-
ний, результирующих перемещений, коэффициента запаса прочности пластин звеньев металличе-
ского приводного роликового цепного контура и упругого монолитного звена полимерной цепи. 

Ключевые слова: напряжённо-деформированное состояние пластин звеньев цепи и упру-
гого полимерного монолитного звена. 

 
Введение. Актуальность задачи. Известно, что напряженно-деформиро-

ванное состояние – это совокупность внутренних напряжений и деформаций, 
возникающих при действии на материальное тело внешних нагрузок, темпера-
турных полей и других факторов. Совокупность напряжений полностью харак-
теризует напряжённое состояние частицы тела. Эту совокупность записывают 
в виде тензора напряжений, а совокупность компонентов деформации характе-
ризует деформированное состояние частицы тела. Также эту совокупность за-
писывают в виде тензора деформации.  

Различают такие напряжённые состояния материального тела: линейные, 
когда действует только одно главное напряжение, отличное от нуля, плоское – 
при котором векторы напряжений σх, σу и τху лежат в одной плоскости, и объёмное, 
когда все три главных напряжения σх, σу и σz отличны от нуля. Объёмное напря-
жённо-деформированное состояние можно разложить на сумму двух состояний: 
трёхосного растяжения и сложного сдвига в трёх координатных плоскостях [1]. 

Как известно, прочностные свойства материала при воздействии статиче-
ских и динамических нагрузок не одинаковы, а его разрушение имеет принци-
пиальное различие, обусловленное характером деформации. При статических 
нагрузках напряжения и деформации распределены равномерно по всему объ-
ёму изотропного тела, поскольку каждая его частица принимает участие в про-
цессе деформации, а при динамических нагрузках напряжения, деформации и 
разрушение материала возникают в одной части тела независимо от того, что 
происходит в другой его части, особенно это имеет место в полимерных ком-
позитах. При работе цепных передач также возникают и вибрационные 
нагрузки на звёздочки и контур цепи, которые сосредоточены в местах много-
кратного микроударного взаимодействия ролика цепи со звёздочками передачи. 
Как результат такого воздействия возникают большие локализованные напряже-
ния и перемещения материала, которые настолько быстро изменяются во вре-
мени, что возникающие микротрещины ещё не успевают распространиться по 
материалу, а распределение напряжений и деформаций уже изменилось. 

 

Анализ последних исследований и литературы. Литературные источ-
ники [2-4] описывают конструктивные особенности ведущих отечественных и 
зарубежных приводных роликовых цепей, а также результаты эксперименталь- 
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ных исследований, которые проводились на усталостную прочность пластин. 
В работе [5] показаны результаты машинных экспериментов по оценке стати-
ческого напряжённо-деформированного состояния пластин звеньев цепи, ко-
торые подтверждают сложный характер взаимодействия пластин и сопряжён-
ных с ними деталей, неравномерность полей напряжений и деформаций в се-
чениях пластин, причём максимальная концентрация напряжений определя-
ется в области ослабленного отверстием сечения пластины. 

 

Цель статьи. Показать новый динамический подход к расчёту напря-
жённо-деформированного состояния элементов приводных роликовых цепей 
при реальных динамических нагрузках, возникающих при движении цепного 
контура по звёздочкам. 

 

Постановка задачи. Из анализа последних исследований и литературы 
следует, что расчёт напряжённо-деформированного состояния пластин звеньев 
приводных роликовых цепей в динамике не проводился. 

 

Материалы исследований. Материалом для исследования являются эле-
менты металлического и полимерного контуров двухмассового цепного привода. 

 

Результаты исследований. В [6-8] рассмотрены динамические параметры и 
экспериментальное подтверждение целесообразности применения программного 
комплекса SolidWorks при решении вопросов проектирования, анализа и имита-
ции работы цепных приводов в металлическом и полимерном их исполнении.  

Рассмотрим 3D конструкции двухмассовой цепной передачи в металличе-
ском (рисунок 1,а) и полимерном исполнении (рисунок 1,б). Построены: 3D мо-
дели металлических и полимерных звездочек цепной передачи согласно парамет-
ров и качественных характеристик по ГОСТ 591-69; металлическая цепь – по 
ГОСТ 13568-97, что соответствует ISO 606-94, и полимерная цепь – согласно [9].  

Для расчёта основных динамических характеристик и напряжённо-дефор-
мированного состояния элементов цепных передач были заданы следующие па-
раметры: направление вращения  ведущей звездочки (красные стрелки, рисунок 
1) – против часовой стрелки с частотой n1=300мин–1; момент сопротивления ве-
домой звёздочки Т2=50Н·м (синие стрелки, рисунок 1); время полного исследо-
вания с учётом переходных процессов – от 0 до 4 секунд, что соответствует бо-
лее, чем одному периоду вращения цепного контура; время для исследования 
напряжённо-деформированного состояния пластины внутреннего звена метал-
лического цепного контура и упругого монолитного звена полимерного цепного 
контура составляет от 0,5 до 1,05 секунды, что соответствует одному полному пе-
риоду вращения цепного контура в установившемся режиме работы; ускорение 
земного тяготения направлено в сторону, противоположную оси Y (рисунок 1). 

Охарактеризуем время расчёта: от 0 до 0,3 секунды ведущая звездочка по-
степенно набирает частоту вращения (0–300мин–1); от 0,3 до 3,7 секунд – си-
стема работает при установившемся режиме; от 3,7 до 4 секунд ведущая звез-
дочка постепенно уменьшает свою частоту вращения (300–0мин–1). 

Для построения сравнительных характеристик выберем набегающий шар-
нир цепи на ведущую звёздочку z1 в металлическом исполнении и набегающее 
упругое монолитное звено – в полимерном. 

Рассмотрим и проанализируем графики, полученные в результате расчёта 
цепных приводов: динамические нагрузки цепного контура (рисунок 2); изме-
нения необходимой мощности привода (рисунок 3). 
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а б 
Рисунок 1 – 3D конструкции двухмассовой цепной передачи: 

а – в металлическом исполнении; б – в полимерном исполнении 
 

  

а б 
Рисунок 2 – Динамические нагрузки цепного контура, Н: 
а – в металлическом исполнении; б – в полимерном исполнении 

 

  

а б 
Рисунок 3 – Изменение необходимой мощности цепного привода, Вт: 

а – в металлическом исполнении (среднее значение 991Вт); 
б – в полимерном исполнении(среднее значение 960Вт) 

 

Из анализа графиков (рисунок 2) следует, что среднее значение динами-
ческой нагрузки в металлическом исполнении передачи составляет 345Н, а в 
полимерном – 331Н. Разность средних значений составляет 14Н, что в свою 
очередь, подтверждает целесообразность применения элементов цепной пере-
дачи из полимерных композитов. 

Амплитуды изменения необходимой мощности цепного привода при ра-
боте цепной передачи в металлическом исполнении (рисунок 3,а) в несколько 
раз больше, чем в полимерном (рисунок 3,б). Разность средних значений изме- 
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нения необходимой мощности цепного привода при различном исполнении 
элементов передачи составляет 31Вт. 

Рассмотрим на основе каких уравнений происходит расчёт напряжённо-
деформированного состояния элементов цепных передач в SolidWorks. 

Напряжение von Mises или эквивалентное напряжение представляет со-
бой величину, рассчитанную исходя из его составляющих. Несмотря на то, что 
эквивалентное напряжение в какой-либо точке определяет напряжённое состо-
яние в этой точке неоднозначно, оно предоставляет информацию, достаточную 
для оценки надежности конструкции для многих пластичных материалов. Оно 
полностью определяется величиной, выраженной в единицах напряжения. 
Напряжение von Mises использует критерий отказа для оценки пластичных ма-
териалов, и вычисляется следующим образом на основе шести компонентов [10]: 
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где σ1, σ2 и σ3 – главные напряжения. 
Теория Мизеса-Генки (Mises-Hencky) утверждает, что пластичный мате-

риал начинает повреждаться в местах, где напряжение по Мизесу становится 
равным предельному напряжению, в качестве которого в большинстве случаев 
используется предел текучести. Как известно, предел текучести зависит от тем-
пературы. Заданная величина предела текучести должна учитывать темпера-
туру компонента. Коэффициент запаса прочности в данном месте будет рас-
считываться следующим образом: 
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Результирующее упругое перемещение (URES) не использует справочную гео-
метрию, которая определяет форму или очертание поверхности твердого тела. К 
справочной геометрии относятся плоскости, оси, системы координат, а также точки.  

Формы режимов потери устойчивости иллюстрируют только перемеще-
ние узлов относительно друг друга. Значения перемещений вычисляются на 
основании различных процедур нормализации.  

Программа нормализирует каждую форму колебаний таким образом: 
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Т
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где  іф  – вектор, представляющий i-ю форму потери устойчивости;  Т
іф – транспози-

ция вектора  іф ; [КG] – геометрическая матрица жёсткости; [I] – единичная матрица. 

Проанализируем максимальные распределения напряжений (рисунок 4), 
максимальные результирующие упругие перемещения (рисунок 5), минималь-
ные значения коэффициента запаса прочности пластин звеньев металлической 
цепи и упругом монолитном звене полимерной цепи (рисунок 6).  

На графиках (рисунки 4,5) чётко видны пики максимальных значений рас-
пределения напряжений и результирующих упругих перемещений как в метал-
лическом, так и в полимерном исполнении, которые возникают в одно и то же 
время на обеих графиках. Это свидетельствует о том, что при возникновении 
максимального (пикового) напряжения возникает и соответствующее ему мак-
симальное (пиковое) результирующее упругое перемещение в узлах исследуе-
мых элементов цепи (рисунок 7). 
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При этом максимальное напряжение упругого монолитного полимерного 
звена меньше, чем в металлической пластине внутреннего звена цепи. В случае 
металлического исполнения пластина внутреннего звена в пиковый момент 
начинает перемещаться по ведущей ветви цепного контура, то есть шарнир вы-
ходит из контакта с ведомой звёздочкой, а в полимерном исполнении – наобо-
рот, упругое монолитное звено контактирует с ведущей звёздочкой. В эти мо-
менты наблюдается также снижение минимального коэффициента запаса 
прочности материала обеих исследуемых элементов цепи (рисунок 6). Это яв-
ляется подтверждением существования возникающих вибрационных нагрузок, 
которые многократно действуют на звёздочки и контур цепи в процессе работы 
передачи, и сосредоточены в местах микроударного взаимодействия ролика 
цепи со звёздочками. В результате такого воздействия возникают большие лока- 
 

 
Рисунок 4 – Сравнение максимальных распределений напряжений в пластине звеньев 

металлической цепи и упругом монолитном звене полимерной цепи 
(средние значения максимальных распределений напряжений: в металлической пластине 

внешнего звена – 14,58МПа, в металлической пластине внутреннего звена – 157МПа; 
в полимерном звене – 567МПа) 

 

 
Рисунок 5 – Сравнение максимальных результирующих упругих перемещений в пла-
стинах звеньев металлической цепи и упругом монолитном звене полимерной цепи 
(средние значения максимальных результирующих упругих перемещений: в металлической 
пластине внешнего звена – 0,06мм, в металлической пластине внутреннего звена – 0,09мм; 

в полимерном звене – 1,33мм) 



ISSN 2079-0791. Вісник НТУ "ХПІ". 2015. № 34 (1143) 114

 
Рисунок 6 – Сравнение минимальных значений коэффициента запаса прочности 

пластин звеньев металлической цепи и упругого монолитного звена полимерной цепи 
(средние значения минимальных значений коэффициента запаса прочности исследуемых 
элементов: в металлической пластине внешнего звена – 83,63, в металлической пластине 

внутреннего звена – 20,22; в полимерном звене – 2,27) 
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Рисунок 7 – Максимальные (пиковые) напряжения и результирующие упругие 
перемещения в узлах исследуемых элементов цепи: 

а – в пластине внутреннего звена металлической цепи; б – в упругом монолитном звене полимерной цепи 
 

лизованные напряжения и упругие перемещения в материале, что в большинстве 
случаев и является причиной разрыва пластин звеньев металлической цепи. 

 

Выводы:  
1. Показан новый подход к расчёту динамики напряжённо-деформирован-

ного состояния элементов цепных передач, который учитывает реальные ди-
намические процессы, происходящие во время работы цепных приводов. Из 
анализа графиков (рисунок 2) следует, что разность средних значений динами-
ческих нагрузок в контурах составила 14Н, что подтверждает целесообраз-
ность применения элементов цепной передачи из полимерных композитов.  

2. Разность средних значений необходимой мощности цепного приводов 
при различном исполнении элементов передачи составила 31Вт. Максималь-
ное напряжение упругого монолитного полимерного звена меньше, чем в ме- 
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таллической пластине внутреннего звена цепи. При возникновении максималь-
ного (пикового) напряжения возникает и соответствующее ему максимальное 
(пиковое) результирующее упругое перемещение в узлах исследуемых элемен-
тов цепи. В эти же моменты наблюдается также снижение минимального ко-
эффициента запаса прочности материала обеих исследуемых элементов цепи 
(рисунок 6). Кроме того, полученное среднее минимальное значение коэффи-
циента запаса прочности пластин металлической цепи соответствует традици-
онному высокому значению для таких цепей, а для полимерной цепи это зна-
чение укладывается в машиностроительные нормы. 

3. Подтверждено существование возникающих вибрационных нагрузок, 
которые многократно действуют на звёздочки и контур цепи в процессе работы 
передачи, и сосредоточены в местах микроударного взаимодействия ролика 
цепи со звёздочками и, как результат такого воздействия, возникают большие 
локализованные напряжения и упругие перемещения в материале, что в боль-
шинстве случаев и является причиной разрыва пластин звеньев цепи. 
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КОНТАКТНАЯ ПРОЧНОСТЬ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 
С КОНИЧЕСКО-ЦИЛИНДРИЧЕСКИМИ КОЛЕСАМИ 
 

Представлены материалы по новой зубчатой передаче с пространственной точечной системой за-
цепления прямых эвольвентных зубьев коническо-цилиндрических зубчатых колес. В указанной 
передаче зубья шестерни повернуты на малый угол θ относительно зубьев колеса, в связи с чем 
шестерня с учетом поворота её зубьев на указанный угол является конической, в то время как ко-
лесо остается цилиндрическим. При этом оси вращения шестерни и колеса рассматриваемой зуб-
чатой передачи, характеризуемой высокой нагрузочной способностью по контактным напряже-
ниям, остаются параллельными друг другу. Предлагаемая зубчатая передача создана на основе но-
вой теории контактной прочности, разработанной проф. А.П. Поповым. 
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Постановка проблемы. Роль зубчатых передач исключительно велика в 

современном редукторостроении. Однако традиционные зубчатые передачи с 
плоской линейной системой зацепления зубьев практически исчерпали свои воз-
можности, так как они уже не в состоянии удовлетворить постоянно возрастаю-
щим требованиям высокой нагрузочной способности по контактным напряже-
ниям, существенного снижения весогабаритных показателей и улучшения 
виброакустических характеристик путем снижения уровня вибрации и шума. 

Для получения зубчатых передач, отвечающих предъявляемым к ним тре-
бованиям, в настоящее время осуществляются поиски новых технических реше-
ний, среди которых бесспорное место занимают зубчатые передачи с простран-
ственной точечной системой зацепления зубьев [1, 2], использование которых по 
мнению специалистов ряда стран (Украина, Россия, Голландия, Германия, Ки-
тай, Канада и т.д.), послужит мощным толчком в развитии редукторостроения. 

 

Анализ последних исследований. Наиболее полно исследования по дан-
ной проблеме изложены в [1, 2]. Указанные исследования как уже упомина-
лось, базируются на основе новой теории контактной прочности упруго сжа-
тых тел, разработанной проф. А.П. Поповым, а так же на новых технических 
решениях, защищенных патентами на изобретения [3-10]. 

 

Цель работы. Доказательство уникальности точечной системы зацепления 
зубьев на примере созданной новой зубчатой передачи с коническо-цилиндриче-
скими колесами. Основа доказательства построена на впервые выполненных тео-
ретических исследованиях предлагаемой зубчатой передачи [10]. 

 

Изложение основного материала. При расчете традиционной зубчатой 
передачи с плоской линейной системой зацепления эвольвентных зубьев на 
контактную прочность в полюсе зацепления в качестве расчетной выступает 
модель двух упруго сжатых цилиндров 1 и 2 с радиусами 1=mz1sinw/2 и 
2=mz2sinw/2, где m – модуль зацепления; z1, z2 – числа зубьев шестерни и ко-
леса; αw=20° – угол зацепления. 

Если цилиндр 1 повернуть относительно цилиндра 2 на угол , то в этом 
случае получим пространственное точечное касание указанных цилиндров в  
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точке 0 (рисунок 1,а). В этом случае по-
вернутый на угол  цилиндр 1 будет ха-
рактеризоваться относительно цилиндра 
2 в направлении линии, параллельной 
линии 0y1 (рисунок 1,а) двумя радиу-
сами кривизны 01 и 02 так называемых 
эквивалентных цилиндров. 

Таким образом, в плоскости z0x 
имеет место, как уже говорилось, модель 
контакта двух цилиндров с радиусами 1 и 
2 в точке 0, а в плоскости, перпендику-
лярной плоскости z0x, в той же самой 
точке 0 наблюдается модель внешнего 
контакта так же двух так называемых эк-
вивалентных цилиндров с радиусами 01 и 
02. В процессе нагружения указанных ци-
линдров точечный контакт, как известно, 
перерождается в эллиптическую площадку 
размером πab, где a и b – соответственно 
малая и большая полуоси эллипса. 

Для решения задачи, зная расчет-
ные модели контакта в двух взаимно 
перпендикулярных плоскостях z0x и z0y, 
необходимо найти функцию W(x,y), ко-
торая характеризует изменение контакт-
ных деформаций в направлении осей x и 
y. При этом в плоскости z0x наблюда-
ется, несмотря на поворот зубьев, мо-
дель контакта, как уже говорилось, ци-
линдров 1 и 2 с радиусами кривизны 1 и 2. Под радиусом 1

* (рисунок 1,б) 
подразумевается условный радиус повернутого на угол  цилиндра 1. Но так 
как величина угла  мала, то практически можно считать, что 1

*=1.  
В действительности сечение 3 кругового цилиндра с радиусом 1

* (рисунок 
1,б) представляет сечение эллиптического цилиндра с малой полуосью a=1cos и 
большой полуосью c=1. Однако при малых величинах угла  сечение эллипса 3 
можно заменить сечением круга 4, полагая 1

*=a=b, что и сделано на рисунке 1,б, 
где сечение 4 представляет сечение кругового цилиндра 2 (рисунок 1,а).  

Из рисунка 1,а следует, что при повороте цилиндра 1 относительно ци-
линдра 2 на угол  точка a займет положение точки b, тогда, учитывая малую 
величину угла , запишем 

ab = y tg = y,                                                (1) 
где y – текущая координата. 

На основании малой величины угла  примем повернутый цилиндр 1 (ри-
сунок 1,а) в плоскости z0y без изменения с той лишь разницей, что центр 
окружности цилиндра 1 сместился вследствие его поворота из точки 0 в поло-
жение точки 01 на величину ab=0c. При этом точки a и b (рисунок 1,а) оказа-
лись спроектированными в точки 0 и c. 

Из рисунка 1,б следует, что 

 
Рисунок1 – Схематическое изображение 

поворота цилиндров: 
а – относительно друг друга; 
б – относительно их сечений 
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где  – угол, заключенный между отрезками 02m и 02n. 
Полагая, что sin= при малых углах , представим уравнение (2) в виде 
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Приняв равенство отрезков 0m=cn (рисунок 1,б), каждый из которых яв-
ляется функцией переменной величины y, запишем на основании выражений 
(1)- (3) следующее уравнение 
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Разложим функцию cos(y/2), учитывая малую величину y/2, в ряд, вос-
пользовавшись первым и вторым слагаемыми указанного ряда, в результате за-
пишем уравнение 
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Объединив выражения (4) и (5), получим в окончательном виде зависи-
мость 
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где 01 = 2/2 – радиус первого эквивалентного цилиндра. 
Если цилиндр 2 повернуть на угол  по часовой стрелке до совпадения его с 

положением цилиндра 1, а затем снова вернуть в исходное положение, то в этом 
случае, по аналогии с функцией S1(y), найдем выражение функции S2(y), а именно: 
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где 02 = 1/2 – радиус второго эквивалентного цилиндра. 
На основании выражений S1(y) и S2(y) запишем функцию 
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где 0 = 0102/(01 + 02) – приведенный радиус кривизны в точке контакта эк-
вивалентных цилиндров. 

Уравнение (6) характеризует форму зазора повернутых относительно друг 
друга цилиндров на угол  в направлении оси y. На основании сказанного и 
исходя из эллиптического закона изменения деформаций в направлении оси y, 
представим функцию W(y) с учетом 0=0102/(01+02)=w/2 в виде [2]: 
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где w=12/(1+2) – приведенный радиус кривизны в полюсе зацепления в плос-
кости z0x; b – большая полуось эллипса эллиптической площадки контакта. 

В плоскости z0x функция контактных деформаций W(x) имеет вид [2]: 
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где b – малая полуось эллиптической площадки контакта. 
Имея выражения функций (7) и (8), запишем выражение функции W(x,y), 

которая характеризует закон изменения контактных деформаций в направле-
нии осей x и y [2]: 
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Для интегрирования в дальнейшем уравнения (9) заменим эллиптическую 
площадку контакта ab равной ей по величине прямоугольной площадкой кон-
такта со сторонами 2a и 2bm. Исходя из равенства ab=4abm, получим выраже-
ние bm=b/4. С учетом выражения параметра bm представим функцию (9) сле-
дующим образом 
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При x=0 и y=0 функции (7) и (8) характеризуются равными друг другу ве-
личинами контактных деформаций в одной и той же точке 0, характеризующей 
начало координат, в связи с чем запишем a2/2w=b22/2w. Из данного равен-
ства имеем a/b=. 

Имея функцию (10), перейдем к определению второй равнозначной ей 
функции W(x,y), воспользовавшись обобщенным законом Гука и гипотезой 
Винклера. Гипотеза Винклера, как известно, в общем случае характеризует за-
висимость между просадкой кромки упругого основания и интенсивностью его 
реакции которая является функцией одной переменной величины x. 

В книге [2] проф. А.П. Поповым гипотеза Винклера впервые разработана 
применительно к упруго сжатым телам с первоначальным точечным контак-
том, при котором осадка упругого основания и интенсивность его реакций яв-
ляется функцией двух переменных x и y. В связи с этим рецензент книги [2] в 
предисловии указал на то, что в дальнейшем озвученную гипотезу следует 
именовать как гипотезу Винклера – Попова. В соответствии со сказанным за-
пишем [2]:   

)()( yx,B=yx,W  ,                                          (11) 
 

где – B коэффициент подушки, мм3/Н; (x,y) – функция контактных напряжений. 
В соответствии с [2] коэффициент В определяется как произведение эл-

липтической площадки контакта ab на сумму контактных податливостей со-
пряженной пары зубьев δк1+δк2, измеряемой в мм/Н. В соответствии со сказан-
ным перейдем к нахождению коэффициента В, исходя из равенства между со-
бой величин контактных деформаций в двух взаимно перпендикулярных плос-
костях функций (7) и (8). В этом случае, полагая a/b=, запишем 



ISSN 2079-0791. Вісник НТУ "ХПІ". 2015. № 34 (1143) 120






b

a

b

a

L

L

y

x

zy

zx

2

2
,                                      (12) 

 

где Lx, Ly – условные размеры, характеризующие малую a и большую b полуоси 
эллиптической площадки контакта. 

Из уравнения (12) вытекает, что zx=zy/ и zy=zx. Используя выражения 
относительных деформаций zx и zy, а также зависимость [2] 
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и полагая при этом 1≠2 и E1≠E2, запишем выражения контактных напряжений 
1 и 2, действующих при нагружении на рабочих поверхностях сопряженной 
пары зубьев: 
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Далее, исходя из выражений 1, 2 и соотношений zx=Lzx/Lx и Lx=2а, 
найдем два равнозначных выражения упругих перемещений (деформаций) зубьев: 



















,
)ν(1

)+ν(θΔ
σ2

;
)ν(1

)+ν(θΔ
σ2

2
2

22
222

2
1

11
111

a

EL
CCW

a

EL
CCW

zx
mm

zx
mm

                             (13) 

 

где Cm1, Cm2 – размерные параметры шестерни и колеса, измеряемые в мм/МПа. 
Приняв W=Lzx в уравнениях (13), найдем зависимости размерных параметров: 
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Зависимость средних по величине контактных напряжений в рассматри-
ваемой задаче выглядит так: 
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где Fn – нормальная сила, действующая на сопряженную пару зубьев. 
В соответствии с выражениями Cm1, Cm2 и m, приведенными выше, 

найдем уравнения контактной податливости каждой сопряженной пары зубьев: 
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Исходя из размера площадки контакта ab и выражений δк1 и δк2, найдем 
в окончательном виде зависимости коэффициента подушки, а именно: 
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С учетом выражения (14), а также найденных и равнозначных друг другу функ-
ций (10) и (11) представим уравнение объёмного напряженно-деформированного со- 
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стояния сопряженной пары зубьев, нагруженных нормальной силой Fn, в виде: 
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Выразим в последнем уравнении параметр bm через большую полуось эл-
липса b, то есть bm=πb/4, и решив указанное уравнение относительно малой по-
луоси a эллипса, получим: 
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Используя уравнение (15) и соотношение b=a/2, найдем выражение боль-
шой полуоси эллипса 
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Законом изменения контактных напряжений идентичен закону изменения 
контактных деформаций (10), в связи с чем запишем 
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где max – максимальные контактные напряжения в точке x = y = 0 
Приняв в выражениях (10) и (17) переменные величины x = 0 и y = 0, по-

лучим W(x,y)=Wmax=a2/2w и (x,y)=max. Далее, подставив значение 
Wmax=a2/2w и max в формулу (11), запишем a2/2w=Bmax, откуда найдем  
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На основе уравнений (14) и (15) выражение максимальных контактных 
напряжений (18) представим в развернутом виде: 
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При изготовлении зубчатых колес из одинаковых, например из стальных 
материалов, имеем 1=2==0,3 и E1=E2=E, в связи с чем уравнения (15), (16) и 
(19) примут более упрощенный вид: 
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В силу очень больших величин радиусов кривизны 01 и 02 эквивалентных ци-
линдров, достигающих нескольких сотен метров, большая ось эллипса 2b эллипти-
ческой площадки контакта может достигать длины зубьев bw, в связи с чем имеем 
условие 2b≤bw. При 2b=bw угол  является оптимально-минимальной величиной.  

Для определения оптимальной величины угла  примем в уравнении (15) 
величину b=bw/2. Затем, разделив правую часть указанного уравнения на bw/2, 
получим трансцендентное уравнение для нахождения оптимальной величины 
угла , которое имеет вид: 
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)νθ(θ

ρ468,2
3
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F
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w
.                                    (23) 

 

Таким образом, при значениях угла , найденного путем решения урав-
нения (23), максимальные контактные напряжения в соответствии с уравне-
нием (22), будут минимальными по своей величине. Однако по мере увели-
чения угла  напряжения max будут возрастать до величины напряжений 
H=0,418EFn/wbw в соответствии с формулой Герца. Для получения равенства 
max=H необходимо приравнять друг к другу правые части уравнений H и 
max, в связи с чем найдем ещё одно трансцендентное уравнение, а именно: 
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С учетом выполненных исследований шестерня 1 с повернутыми на угол  
зубьями 2 приведена на рисунке 2,а. На рисунке 2,б изображено зубчатое колесо 3 с 
неповернутыми зубьями 4, которые находятся в зацеплении с зубьями 2 шестерни. 

Из рисунка 2 очевидно, что при зацеплении повернутых зубьев 2 с неповер-
нутыми зубьями 4 радиальный зазор с изменяется в сторону его уменьшения.  

Для сохранения минимальной величины зазора с=0,25m необходимо в 
рассматриваемой зубчатой передаче при высоте головки зуба ha=m принимать 
высоту ножки зуба hf=1,25m+0,5bw, в связи с чем высота зуба h=ha+hf=2,25m+0,5bw 
окажется увеличенной на 0,5bw. 

 

     
а                                                                                      б 

Рисунок 2 – Конструкция предачи: 
а – шестерня 1 с повернутыми на угол  зубьями 2; 

б – колесо 3 с неповернутыми зубьями 4, находящимися в зацеплении 
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Для подтверждения эффективности предлагаемого нового технического 
решения выполним расчет зубчатой передачи с коническо-цилиндрическими 
колесами, исходя из следующих данных: z1=44; z2=66; m=5мм; w=20; 
bw=150мм; Fn=4∙104Н; =0,3; E=2,1∙105МПа. С этой целью по общеизвестным 
и приведенным формулам определяем1=37,62мм; 2=56,43мм; w=22,573мм; 
H=666МПа и a=0,255мм. 

Затем, задавшись значениями угла =(5…15)∙10–3рад, определим путем 
решения трансцендентного уравнения (24) минимальную величину угла 
=7,9·10–3рад. Далее исходя из значения угла =7,9·10–3рад, по формулам (20)-
(22) вычислим а=0,593мм; b=bw/2=75мм; max=466,3МПа; 01=904∙103мм; 
02=603∙103мм и 0=361,72∙103мм. 

Сравнивая между собой величины напряжений H и max отметим, что 
нагрузочная способность предлагаемой зубчатой передачи с пространственной то-
чечной системой зацепления выше в (H/max)3=(666/466,3)3=2,914 раза по сравне-
нию с таковой традиционной зубчатой передачи с плоской линейной системой 
зацепления зубьев. 

При возрастании угла  напряжения max возрастают и при значении угла 
=36,32·10–3рад, вычисленном по формуле (24), их величина совпадает вели-
чиной H=666МПа. Дальнейшее увеличение угла  приводит к росту напряже-
ний max, которые превышают напряжения H, то есть max>H. Для подтвер-
ждения сказанного, выполним расчет max при углах =3 и 5, которым соот-
ветствуют 0,0523·10–3рад и 0,0873·10–3рад. 

По формуле (22) при углах поворота цилиндров =0,0523·10–3рад и 
=0,0873·10–3рад находим величины max=956МПа и 1209МПа, которые значи-
тельно выше напряжений H=666МПа. Из приведенного анализа расчетных данных 
напряжений следует, что любая конкретная зубчатая передача с коническо-цилин-
дрическими колесами характеризуется минимально-оптимальным значением угла , 
определяемым при использовании уравнения (23), при котором максимальные кон-
тактные напряжения max в зацеплении зубьев достигают минимального значения. 

 

Выводы:  
1. Разработана новая зубчатая передача с пространственной точечной си-

стемой зацепления зубьев коническо-цилиндрических колес, характеризуемая 
высокой нагрузочной способностью по контактным напряжениям.  

2. В основу указанной зубчатой передачи положена коническая шестерня, 
характеризуемая очень малой величиной конусности, достигаемой за счет по-
ворота зубьев шестерни относительно зубьев колеса на угол 0<θ≤2ο.  

3. Для определения максимальных величин контактных напряжений в рас-
сматриваемой зубчатой передаче решена сложная пространственная контактная 
задача, предусматривающая не только нахождение контактных напряжений, но 
и размеров эллиптической площадки контакта, а также минимальных значений 
угла поворота θ зубьев шестерни относительно зубьев колеса. 
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ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНОЕ ИССЛЕДОВАНИЕ КОНТАКТНОГО 
ВЗАИМОДЕЙСТВИЯ СЛОЖНОПРОФИЛЬНЫХ ШЕРОХОВАТЫХ 
ТЕЛ С УЧЕТОМ ПОДАТЛИВОСТИ 
 

В статье описана методика и результаты экспериментального исследования контактного взаимо-
действия сложнопрофильных тел. Использована технология чувствительных к давлению пленок, 
которые размещаются между контактирующими телами, они служат индикаторами для определе-
ния контактных площадок и датчиками для измерения распределения контактных давлений. По-
казано соответствие применяемой модели упругому основанию Винклера. В работе эксперимен-
тально получена величина податливости промежуточного слоя.  

Ключевые слова: контактное взаимодействие, сложнопрофилоное тело, упругое основание 
Винклера, контактные отпечатки. 

 
Введение. Исследование взаимодействия элементов машиностроитель-

ных конструкций зачастую приводит к задачам анализа контактных давлений 
между сложнопрофильными телами [1]. В этом случае зачастую нарушаются 
гипотезы, в пределах которых справедлива модель Герца [2]. Например, пер-
воначально точечный контакт таких тел может характеризоваться тем, что за- 
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зор, образуемый между ними, не может быть описан квадратичной формой 
двух координат, расположенных в общей касательной плоскости. Кроме того, 
на жесткость исследуемого узла влияет характер распределения контактных 
давлений, обусловленных перемещением точек взаимодействующих деталей 
как гладких или шероховатых упругих тел, точностью изготовления контакти-
рующих деталей и качеством их обработки, наличием волнистости, шерохова-
тости и т.п. Все эти факторы влияют на характер распределения контактных 
давлений, а также величину их максимальных значений. 

Для исследования контактного взаимодействия тел с учетом этих факто-
ров разрабатываются различные аналитические и численные методы. При этом 
достаточно важной задачей при использовании вновь разработанных, адапти-
рованных или усовершенствованных методов численного исследования явля-
ется определение самой возможности их применения, а также оценка сходимо-
сти и обеспечение точности численных решений при варьировании тех или 
иных параметров численных моделей.  

В данной работе проведен и описан ряд экспериментальных исследований 
для обоснования применимости разработанного метода граничных интеграль-
ных уравнений с учетом наличия податливости промежуточного слоя при мо-
делировании контактного взаимодействия. 

 

Постановка задачи. В работе [3] предложен метод для учета влияния ше-
роховатости на контактное взаимодействие сложнопрофильных тел (рису-
нок 1). В первом приближении применима модель упругого слоя, жесткостные 
свойства которого эквивалентны в некотором смысле свойствам шероховатого 
поверхностного слоя. Исследуемое тело Ω состоит из двух частей: Ω' – гладкое 
упругое тело и Ω^ – покрывающий его шероховатый слой (рисунок 1).  

При этом между перемещениями точек 

zu  поверхности ´S , участвующих в описа-

нии условий контактного взаимодействия, 
перемещениями гладкого тела zu´  и шерохо-

ватого слоя 
zu  существует зависимость 

 

  zzz uuu ´ .                    (1) 
 

В качестве модели этого слоя использо-
вано основание Винклера [4, 5]: 

 

puz  ,                       (2) 
 

 где λ – податливость слоя (или слоев), зави-
сящая от свойств материала и качества обработки материала поверхностного 
слоя исследуемого тела. В большинстве случаев для технических расчетов ис-
пользуют обобщенные значения податливости λ, определяемые эксперимен-
тально. Например, в работе [4], приведены ее значения в зависимости от вида 
обработки сопрягаемых поверхностей контактирующих тел (см. таблицу).  

С учетом та-
кого представления 
податливости про-
межуточного ше-
роховатого слоя,  

 
Рисунок 1 – Модель шероховатого 
сложнопрофильного упругого тела 

Таблица – Влияние вида обработки на контактную податливость 
Вид 
обработки 

Точение Шлифование 
Тонкое 

шлифование 
Притирка 

Ra, мкм 1,25…0,63 0,32…0,16 0,16…0,08 0,08…0,04 
λ, мкм/МПа 1,3 0,8 0,5 0,2 
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разрешающие соотношения имеют вид: 
 

контакта,зонывне узел ,0

контакте;в узел ,0













n
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nmnm
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m

nmnm

JhpC
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                   (3) 

 

где коэффициенты матрицы влияния 
 

nmnmnm CC  .                                              (4) 
 

Здесь nmC  – коэффициенты матрицы податливости, определяемые ранее при-

веденными соотношениями; λ – суммарная податливость шероховатых слоев в 
сопряжении шероховатых тел;  nmmnnm   если ,0; если ,1  – символ 

Кронекера. Добавление к диагональным элементам исходной матрицы податливо-
сти положительных слагаемых сохраняет ее положительную определенность.  

Модель (2) является достаточно упрощенным вариантом более адекват-
ных и точных зависимостей (например, степенных) между перемещениями и 
давлениями в шероховатом слое. В то же время даже в таком упрощенном виде 
она вносит качественное изменение в систему.  

 

Моделирование упругого основания Винклера. В ходе проведения 
ряда экспериментов и получения распределений контактных давлений предло-
жено промежуточный упругий слой моделировать с помощью резины толщи-
ной 0,5мм. Для обоснования адекватности моделирования промежуточного 

упругого слоя с ее помощью был проведен экспе-
римент, отображающий соответствие предложен-
ной экспериментальной модели с моделью винкле-
рового основания. Т.к. модель винклерового осно-
вания представляется как ряд пружин одинаковой 
жесткости, деформируемых независимо одна от 
другой, для подтверждения соответствия поведе-
ния вводимого упругого промежуточного слоя 
было предложено располагать чувствительные 
пленки над слоем резины и под ним (рисунок 2).  

Общий вид экспериментальной установки по-
казан на рисунке 3. Усилие прикладывается посредством винтовой пары, изме-

ряется при помощи 
наклеенных на шток 
винта тензодатчиков, 
подсоединенных к тен-
зометрическому набору 
ИСД-3, показания кото-
рого протарированы (с 
применением динамо-
метра) для измерения 
усилий. 

Для исследования 
контактных давлений 
сопрягаемых тел за-   

Рисунок 3 – Общий вид экспериментальной установки  
для исследования контактного взаимодействия 
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Рисунок 2 – Схема измере-
ния контактных давлений 
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действована технология кон-
тактных отпечатков с исполь-
зованием чувствительных 
пленок фирмы Fujifilm [6]. 
Принцип работы пленок со-
стоит в том, что при приложе-
нии контактного усилия микро-
капсулы в цветообразующем 
слое разрушаются, и их веще-
ство взаимодействует с веще-
ством цветопроявляющего 
слоя. Интенсивность получен-
ного цвета зависит от величины 
приложенного усилия. 

В ходе эксперимента 
были получены контактные 
отпечатки (рисунок 4), а также 
соответствующие им расшиф-
ровки в программном средстве 
Pressure Mapping Tool (рису-
нок 5). На рисунке 6 показаны 
соответствующие этим слу-
чаям распределения контакт-
ных давлений для одной част-
ной нагрузки. Видно хорошее совпаде-
ние распределений контактных давле-
ний. Разница между максимальными 
значениями контактных давлений, по-
лученными над промежуточным упру-
гим слоем и под ним, составила 5%, а 
между размерами получаемых контакт-
ных пятен менее одного процента. 

 

Определение величины подат-
ливости упругого слоя. С целью даль-
нейшего проведения ряда эксперимен-
тальных исследований контактного 
взаимодействия сложнопрофильных 
тел с наличием упругого слоя между 
ними был проведен эксперимент, в 
ходе которого определялась величина податливости слоя резины, используе-
мая в качестве промежуточного упругого слоя. 

В качестве макета был использован цилиндрический пуансон, вдавливае-
мый в плоское основание посредством винтовой пары. Для моделирования раз-
ной величины податливого слоя использовалось от одного до трех слоев ре-
зины. В ходе эксперимента с помощью микрометра определялись перемеще-
ния верхней плоскости цилиндрического пуансона в зависимости от прикла-
дываемой нагрузки (рисунок 7). Эксперимент проводился в несколько этапов. 
Для исключения влияния перемещений самого цилиндрического пуансона, на 

 
а 

 
б 

Рисунок 4 – Контактные отпечатки: 
а – полученные над промежуточным упругим слоем; 
б – полученные под промежуточным упругим слоем 

 

а б 
Рисунок 5 – Анализ контактных отпечатков (см. 

рисунок 2), полученных в ходе эксперимента 
а – контактное пятно, полученное над промежуточным слоем; 
б –  контактное пятно, полученное под промежуточным слоем 

 
Рисунок 6 – Распределение контактных 

давлений при действии частной нагрузки: 
 – над промежуточным упругим слоем; 
 – под промежуточным упругим слоем 
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первом этапе он вдавливался в плоское основание без промежуточного слоя, 
полученные при этом перемещения вычитались из перемещений при наличии 
промежуточного слоя. Далее был проведен ряд нагружений с различным коли-
чеством слоев резины при варьируемой величине усилия прижатия (рису-
нок 8). Т.о, были получены зависимости перемещений при варьировании коли-
чества слоев промежуточного слоя, а также силы прижатия. Проведенный экс-
перимент позволил получить величину податливости λ одного слоя резины, ко-
торая равна 0,77∙10–11м/Па. 

 

   
а б 

Рисунок 7 – Определение величины податливости упругого слоя: 
а – общий вид расчетной схемы; б – элементы экспериментальной установки 

 

 
а 

 

 
б 

Рисунок 8 – Экспериментальное определение податливости: 
а – перемещение пуансона при варьировании силы прижатия и количества промежуточных слоев 

б – экспериментально полученная величина податливости в зависимости от количества слоев резины 
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Для подтверждения адекватности проведенного эксперимента и точности 
полученных результатов, проведено сравнение с решением численной задачи, 
предложенным в работе методом учета наличия шероховатости. Рассмотрен 
случай контакта шара с плоскостью с наличием промежуточного упругого слоя 
между сопрягаемыми телами. Полученные численно контактные пятна каче-
ственно аналогичны контактным отпечаткам, полученным эксперименталь-
ным путем (рисунок 9). Расхождение результатов составило не более 10%. 

 

Величина усилия прижатия Р=2кН 

    
а б 

Рисунок 9 – Контактные пятна в сопряжении шара с плоскостью 
и соответствующие им численное решение: 

а – 1 слой резины; б – 2 слоя резины 
 

Выводы. В работе продемонстрирована достоверность и точность пред-
ложенных математических, численных и экспериментальных моделей и полу-
ченных с их помощью результатов. 

Во время проведения эксперимента показана адекватность предложенных 
способов моделирования упругого промежуточного слоя. Таким образом, в 
ходе проведенных расчетно-экспериментальных исследований продемонстри-
рована возможность моделирования контактного взаимодействия сложнопро-
фильных тел с учетом наличия промежуточного упругого слоя при помощи ва-
рианта метода граничных интегральных уравнений.  

В дальнейшем планируется применить предложенную методику экспери-
ментальных исследований для определения контактных зон и давлений в со-
пряжениях различных элементов машиностроительных конструкций. 
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АНАЛІЗ ОСНОВНИХ ФАКТОРІВ, ЩО ВИЗНАЧАЮТЬ  
АЕРОГИДРОДИНАМІЧНИЙ ОПІР 
У ВИСОКОШВИДКІСНИХ ЗУБЧАСТИХ ПЕРЕДАЧАХ 

 
У статті виявлено природу аерогідродинамічного опору обертанню зубчастих коліс та запропоно-
вано прості аналітичні вирази, які надають можливість визначати енергетичну ефективність висо-
кошвидкісних зубчастих передач. На підставі рівняння масового балансу визначена щільність оли-
воповітряної суміші в западинах зубчастого колеса та встановлено число Ейлера, що визначає до-
сягнення її критичного значення. Визначено межі впливу торцевих зазорів на втрати потужності 
та ефективності застосування змащування зануренням.  

Ключові слова: високошвидкісні зубчасті передачі, зубчасте колесо, втрати потужності, ае-
рогідродинамічний опір, оливоповітряна суміш, торцевий зазор, ширина зубчастого вінця. 

 
Вступ. Розвиток сучасного машинобудування ґрунтується на пошуках но-

вих технічних рішень, що передбачають підвищення надійності, коефіцієнта 
корисної дії (ККД), навантажувальної здатності та кінематичної точності за 
умови одночасного зменшення маси й габаритів. Важливо дотримуватися цих 
вимог при розробленні високошвидкісних (колова швидкість понад 150м/с) і 
важконавантажених (потужність понад 100МВт) зубчастих передач.  

 

Актуальність задачі. Експлуатація високошвидкісних зубчастих передач 
пов’язана з втратами потужності внаслідок аерогідродинамічного опору. За даними 
наявних наукових досліджень [1] при коловій швидкості 80 м/с аерогідродинамічні 
втрати складають 70% від загальних втрат при повному навантаженні і 86% при 25% 
навантаженні. Намагання врахувати такі значні втрати дотепер спиралися на експе-
риментальні результати, які є різними в різних наукових дослідженнях для однако-
вих передач. Такі похибки зменшують ступінь достовірності при визначенні енерге-
тичної ефективності експлуатації високошвидкісних зубчастих передач.  

З огляду на вищевикладене є потреба досконалого вивчення впливу геоме-
тричних, конструктивних, кінематичних та силових параметрів зубчастих пере-
дач на показники дисипації енергії в них з метою розроблення нових методів 
оцінювання втрат потужності при експлуатації високошвидкісних зубчастих пе-
редач та вибору їх оптимальних параметрів при проектуванні енергонасичених 
й одночасно ресурсо- та енергоощадних зубчастих передач трансмісій енергети-
чних машин із заданими техніко-експлуатаційними характеристиками.  

 

Аналіз останніх досліджень та літератури. В умовах занурення зубчастих 
коліс в оливну ванну частина потужності витрачається на подолання аерогідроди-
намічного опору їх обертанню. Першими дослідженнями аерогідродинамічного 
опору є праці N.E. Anderson и S.H. Loewenthal [2, 3]. Ними розроблено емпіричну 
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модель, що оцінює втрати потужності в залежності від радіуса ділильного кола (ri), 
ширини зубчастого вінця (b), модуля зубчастого колеса (m), торцевого зазору між 
колесом, що обертається, та нерухомою стінкою картеру передачі (y), швидкості 
обертання зубчастого колеса (ωi) та кінематичної в’язкості оливоповітряної суміші 
(υ) у картері зубчастої передачі. Найбільш системними та прискіпливими є дослі-
дження P.H. Dawson [4, 5]. Було досліджено 37 зубчастих коліс с діаметрами запа-
дин 300-1160 мм, шириною зубчастого вінця 32-187 мм та модулями 2-24 мм. Ці 
експерименти надали першу інформацію про аеродинаміку зубчастих коліс та за-
клали підвалини для подібних подальших досліджень. Наприклад, J.P. Barnes [6] 
застосував результати Dawson, намагаючись розширити діапазон їх використання 
за допомогою розмірного аналізу. Barnes запропонував наступне рівняння, в якому 
відображено експоненціальний вплив основних параметрів зубчастих коліс на 
втрати потужності внаслідок аерогідродинамічного опору: 
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У подальшому дослідники уточнювали показники ступенів та коефіцієнти 
пропорційності. Наприклад, A.A. Lord [7] запропонував наступні показники: 
n=3; k=3,42-3,61; f=0; l=0,96-1,16; s=0,42. У H. Mizutani [8] n=2,8. Експерименти 
Y. Diab [9, 10] дали наступні показники: n=2,75; k=4,5; f=0,75; l=0; s=0,8; 
x=0,56. S. Seetharaman [11] отримав значення (n=2,86; k=4,72; f=0,14; l=0; s=0; 
x=0) дуже близькі до аналогічних дані Dawson (n=2,85; k=4,7; f=0,15; l=0; s=0; 
x=0). R.F. Handschuh и C.J. Kilmain [12] також підтвердили значення показників 
ступенів, отриманих P.H. Dawson.  

При дослідженні гідродинамічного опору обертанню зубчастих коліс при за-
нуренні останніх в оливну ванну більшість авторів уточнювали показники ступе-
нів та пропорційні коефіцієнти у рівнянні, запропонованому А.С. Тереховим [13] 
подібному рівнянню (1), але з урахуванням глибини занурення (hi) у ступені p.  

У А.С. Терехова ці показники складали: для ламінарного режиму течії: 
n=1,9; k=1,45; s=0,6; p=1,5; для перехідного та турбулентного режимів течії – 
n=2,2; k=1,774; s=0,876; p=1,5. E. Lauster, M. Boos [14] надали єдине рівняння 
для усіх режимів с показниками: n=1,45; k=2,3; s=0,6; p=1,5.  

R.J. Boness [15] експериментально дослідив гідродинамічний опір як гла-
дких дисків, так і зубчастих коліс. В результаті він отримав наступні коефіціє-
нти: n=2; k=4; s=0; p=1 – для ламінарного режиму течії та n=1; k=4; s=0; p=1 – 
для турбулентного режиму течії.  

Результати своїх експериментів C. Changenet и P. Velex [16] звели до ана-
логічного рівняння, але з іншими показниками ступенів: n=1,59; k=1,23; s=0; 
p=0,45 – для ламінарного режиму течії та n=1,24; k=2,22; s=0,85; p=0,45 – для 
турбулентного режиму течії. 

Необхідно підкреслити також, що практично всі дослідники згодні, що 
зменшення радіального та торцевого зазорів між зубчастим колесом та корпу-
сом передачі знижує втрати потужності внаслідок аерогідродинамічного 
опору, але тільки в експериментах Y. Diab [10] та C. Changenet и P. Velex [16] 
досліджена їх чисельна залежність. 

Більш детальніший огляд досліджень аерогідродинамічного опору обертанню 
зубчастих коліс наведений у [17], але навіть з такого скороченого аналізу емпіричних 
залежностей зрозуміло, що оцінка впливу того чи іншого параметру на втрати поту-
жності суттєво відрізняється у різних авторів. Спроба ж застосувати ці залежності 
для розрахунку втрат потужності для зубчастих коліс з однаковими параметрами по- 
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казала, що результати відрізняються на 25%...400%. Такі розбіжності на наш погляд 
не можуть бути пояснені різними умовами та методиками проведення експериме-
нту. Тобто необхідні теоретичні дослідження, що дозволять зрозуміти природу ае-
рогідродинамічного опору обертанню зубчастих коліс за різних умов змащування. 
Результати таких досліджень можуть стати підвалинами інженерних методів розра-
хунку втрат потужності внаслідок аерогідродинамічного опору, які не можуть бути 
не враховані при розробці високошвидкісних енергоощадних зубчастих передач. 

 

Ціль статті. Теоретично обґрунтувати функціональні залежності впливу конс-
труктивних та експлуатаційних факторів на втрати потужності внаслідок аерогідро-
динамічного опору в високошвидкісних енергоощадних  зубчастих передачах. 

 

Постановка задачі. З метою вивчення закономірностей руху оливоповітряної 
суміші в просторі між зубцями колеса використані інструменти технології обчислюва-
ної гідродинаміки із застосовуванням програмного продукту FLUENT. Чисельно ви-
рішувалися рівняння нерозривності і осереднені за Рейнольдсом рівняння Нав’є-Сто-
кса. У результаті числового експерименту отримано розподіл швидкостей і тиску оли-
воповітряної суміші в западинах зубчастого колеса, що швидко обертається. Встанов-
лено, що а) при обертанні зубчастого колеса значна частина оливоповітряної суміші 
рухається разом із западиною; б) у западинах виникає циркуляційний рух оливоповіт-
ряної суміші з невеликою відносною швидкістю; в) тиск у западинах зменшується в 
радіальному напрямку (від кола голівок до кола ніжок зубців); г) у западинах утворю-
ється осьовий потік оливоповітряної суміші в напрямку "торцева поверхня зубчастого 
колеса – серединна частина зубчастого вінця", а потім у радіальному напрямку.  

З метою визначення в аналітичному вигляді інтегральних характеристик диси-
пації енергії внаслідок аерогідродинамічного опору запропоновано спрощену мате-
матичну модель, яка базується на таких припущеннях: а) аеродинамічний опір у за-
падинах визначається силою Коріоліса, що спричинена радіальною швидкістю виті-
кання оливоповітряної суміші при її обертанні разом із зубчастим колесом; б) дода-
тковими видами дисипації енергії є в’язкістне тертя оливоповітряної суміші на ро-
бочих поверхнях і головках зубців, торцевих поверхнях зубчастого колеса та галь-
мування потоку суміші в зазорі між зубчастим колесом і картером зубчастої пере-
дачі; в) радіальна швидкість оливоповітряної суміші в западинах і швидкість обер-
тання зубчастого колеса є сталими величинами; г) перехідні режими відносної течії 
оливоповітряної суміші відсутні (режим або ламінарний, або турбулентний).  

 

Результати досліджень. Отримано аналітичну залежність для розрахунку втрат 
потужності внаслідок аерогідродинамічного опору обертанню і-го зубчастого колеса: 
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де безрозмірний момент аеродинамічного опору: 
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безрозмірний момент гідродинамічного опору при зануренні зубчастого колеса в 
оливну ванну: 
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відносна швидкість заповнення оливою западин через торцеві перетини останніх: 
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коефіцієнт, що залежить від геометричних параметрів зубчастого колеса 
 

     ;3costgtgcossin 225,1
ifaii A

 
 

g – прискорення земного тяжіння, м/с2; k0 – швидкісний коефіцієнт, що залежить 
від форми отвору витікання оливи із западини зубчастого колеса; αa, αf, α – кути 
профілю евольвенти на колах западин та вершин і верстатного зачеплення відпо-
відно, рад; β – кут нахилу лінії зубців, рад; Ai=rai/ri – відносний радіус кола вершин; 

iii rbb  – відносна ширина зубчастого вінця; Bi=rfi/ri – відносний радіус кола за-

падин; ra, ri – радіуси кіл вершин і западин відповідно, м; 
ii aa  – відносна 

щільність суміші в западинах; xi – коефіцієнт зсуву ріжучого інструменту. 
Аналіз розрахунків за рівнянням (2) показав, що принциповим чинником, 

який визначає аерогідродинамічний опір, є сили Коріоліса – 75-80% від усіх 
втрат. Моменти сил в’язкісного тертя торцевих поверхонь зубчастих коліс 
 

iMC  і в радіальному зазорі між голівками зубців та корпусом передачі  
iRC  

складають відповідно 15-17% та 3-10%. 
Встановлено, що оливоповітряна суміш викидається з западин відцентро-

вими силами та засмоктується через торцеві перетини міжзубцевого простору. На 
підставі рівняння масового балансу визначена щільність оливоповітряної суміші в 
западинах зубчастого колеса: 
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де     21
224 yykBAAf siiit  ; 

sk  – швидкісний коефіцієнт торцевого пере-

тину западини;  22
2,12,1 4 iii BABy   – коефіцієнт торцевого зазору 

ir2,12,1  – відповідні відносні торцеві зазори;  2
колa VpEu   – критерій 

Ейлера; ap  – атмосферний тиск, МПа; k – показник адіабати оливо-повітряної 

суміші;    kkk 1 ; iiкол rV   – колова швидкість, м/с.  

За умови значних колових швидкостей обертання і відсутності торцевих 

зазорів у западинах визначено критичну щільність –   
 1-1

12
k

kкр
а  .   

Теоретично встановлено граничне значення числа Ейлера, що визначає досяг-
нення критичної щільності оливоповітряної суміші в западинах зубчастого колеса:  
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де ats ppt  1  – локальне відносне підвищення тиску за умови повного га-

льмування потоку у торцевому зазорі. 
Проведений аналіз сил, що діють на змащувальну рідину між зубцями, засвід-

чує наявність двох режимів руху оливи в западинах колеса при його зануренні в оли-
вну ванну, які характеризуються співвідношенням відцентрових, гравітаційних, гід-
ростатичних сил і сил в’язкості та Коріоліса. Межа цих режимів визначається кри-
тичним значенням числа Рейнольдса *Reа . За умови *ReRe аа   сили в’язкості пере-
вищують відцентрові та гравітаційні сили, й олива утримується в западинах. В ін- 
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шому випадку западина залишається частково заповненою. Досліджено залежність 
*Reа  від геометричних параметрів зубчастого колеса та глибини занурення останнього 

в оливну ванну. Виявлено, що кількість оливи в западинах залежить не лише від час-
тоти обертання колеса, але й від площі торцевого перетину западини, що визначається 
геометричними параметрами колеса та величиною торцевих зазорів. При зменшенні 
торцевих зазорів за критичні значення kp

2,12,1    12,1 y  визначальною стає площа 

торцевого зазору. Критичне значення торцевого зазору запропоновано розраховувати 
так:    iii

кр
i BBA  222 . При перевищенні критичних значень зміна торцевого за-

зору не впливає на втрати потужності внаслідок аерогідродинамічного опору. 
 

Висновки. 
1. Запропоновано прості аналітичні вирази, які надають можливість з мі-

німальними витратами обчислювальних зусиль визначати енергетичну ефек-
тивність високошвидкісних зубчастих передач. 

2. Виявлено природу аерогідродинамічного опору обертанню зубчастих ко-
ліс: а) основним фактором є сили Коріоліса; б) нелінійність впливу на втрати по-
тужності ширини зубчастого вінця обумовлена протиріччю зростанням сили Ко-
ріоліса та зменшенням щільності оливоповітряної суміші між зубцями при збіль-
шенні ширини зубчастого вінця. 

3. Отримано залежності, що визначають межі: а) впливу торцевих зазорів на 
втрати потужності внаслідок аерогідродинамічного опору; б) застосування змащу-
вання зануренням; с) розрідженості суміші в просторі між зубцями. 

4. Отримані залежності стали основою інженерних методів аналізу енер-
гоефективності високошвидкісних зубчастих передач, які дозволяють оптимі-
зувати їх геометричні параметри за умови максимального ККД. 
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ВИЗНАЧЕННЯ МОЖЛИВОСТІ ПРОФІЛЮВАННЯ ВИХІДНИХ 
КОНТУРІВ ЦИЛІНДРИЧНИХ ПРЯМОЗУБИХ ПЕРЕДАЧ 
КРИВИМИ ДРУГОГО ПОРЯДКУ 

 
У статті розглянуто можливість застосування еліпсу, параболи та гіперболи для утворення про-
філю вихідного контуру. Визначено граничні параметри профільного кута і коефіцієнта висоти 
профілю, за яких застосування зазначених кривих є можливим. Розроблено рекомендації з вибору 
параметрів вихідного контуру таких передач, установлено зв'язок між ними. Запропоновано загаль-
ний алгоритм вибору параметрів. Перевірено можливість застосування гіперболічного вихідного ко-
нтуру замість традиційного та вихідного контуру для авіаційних зубчастих коліс. З використанням 
результатів даної роботи можна проводити подальші дослідження геометрії таких передач. 

Ключові слова: вихідний контур, прямий зуб, профільний кут, зубчаста рейка. 
 
Вступ. Актуальність завдання. Якісні показники зубчастих приводів, 

що входять до складу більшості сучасних машин, дуже суттєво впливають на 
технічний рівень та показники самих машин. Річні обсяги виробництва машино-
будівної галузі передових країн світу постійно зростають. Про це свідчать і пос-
тійно зростаючі обсяги виготовлення зубчастих коліс [1]. Через це завдання під-
вищення якості передач зачепленням набуває особливої актуальності. 

 

Аналіз літератури. Досить розповсюдженим способом удосконалю-
вання передач є вибір для них раціональних геометричних параметрів. Такий 
спосіб знайшов своє відображення у наукових працях багатьох вітчизняних 
та зарубіжних учених, починаючи з синтезу евольвентного зачеплення [2] і 
закінчуючи працями останніх років, наприклад [3-5], де геометрія вихідного 
контуру синтезується безпосередньо за критеріями працездатності [6] або за 
лінією зачеплення та забезпечує опукло-ввігнутий контакт.  

У цих працях автори розглядають робочу та перехідну ділянки вихідного 
контуру окремо, причому для вибору їх параметрів приймаються до уваги різні 
критерії працездатності. Параметри робочого профілю вибирають за контакт-
ною міцністю, перехідної ділянки – за згинальною міцністю. Таких підхід є 
цілком логічним, але запаси за даними критеріями можуть істотно відрізнятися 
одне від одного, особливо для евольвентних передач.  

Новий підхід до утворення профілю вихідного контуру запропоновано в ро-
боті [7]. Він полягає у одночасному визначенні форми обох ділянок профілю, як 
розв’язок єдиної задачі. Для реалізації такого підходу мають перспективи гладкі 
криві, що дозволять описати обидві ділянки вихідного контуру однією функцією. 

Вибір їх раціональних параметрів дозволить зрівняти або наблизити зна-
чення запасів за контактною і згинальною міцністю. Прикладом таких кривих 
можуть бути криві другого порядку. Найпоширеніша з них крива, що застосо-
вувалася для профілювання вихідного контуру, – це коло. Воно описує вихід-
ний контур передач Новікова [8] та конхоїдальних передач, які відомі давно та 
досліджуються дотепер [9, 10]. Однак в обох випадках коло застосовується для 
профілювання лише робочої ділянки вихідного контуру, і для таких вихідних 
контурів потрібна окрема перехідна крива.  

© П.М. Ткач, 2015
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Крім кола із кривих другого порядку для утворення зубців застосовано 
еліпс. Наприклад, його використано для профілювання зубців шестірні та колеса 
в нормальному перерізі при створенні еліптичного зачеплення із точковим кон-
тактом, що представлено в роботі [11]. При цьому еліпсом описано як робочу, 
так і перехідну ділянки. Однак можливість профілювання еліпсом вихідного ко-
нтуру для передач із лінійчатим контактом розглянута не була. Еліптичний вихі-
дний контур (ЭЛ-72) запропоновано у роботі [12]. Там він застосовувався як про-
філь різця для утворення конічних кругових зубців, але за твердженням авторів 
його розглянуто "чисто геометрично, лише як приклад зачеплення". 

У останні роки було розроблено новий високопродуктивний спосіб виго-
товлення зубців коліс довільного профілю [13]. Даний спосіб окрім суто тех-
нологічних переваг забезпечує також більшу економічну ефективність [14]. 
Останнє має вирішальне значення, якщо застосовувати цей спосіб при ви-
готовленні нових видів зубчастих передач.  

Таким чином, технологічні складності, як головну перешкоду на шляху 
розробки та впровадження таких передач, завдяки способу [13] подолано. 
Як випливає з аналізу робіт, наразі не створено математичної моделі передач, 
яка дозволила б функціонально зв'язати параметри профілюючої кривої (елі-
пса, параболи, гіперболи) з показниками працездатності (міцністю, зносостій-
кістю, теплостійкістю, втратами в зачепленні). Наявність такого зв'язку дозво-
лить ефективно вирішувати як завдання аналізу якості зачеплення, так і завдання 
синтезу за якісними показниками геометрії різального інструменту. 

 

Мета статті: створити основу для синтезу нових типів зачеплень, визна-
чивши геометричні параметри кривих другого порядку, за яких їх викорис-
тання в якості вихідних контурів буде можливим. 

 

Постановка завдання. Оскільки функції кривих, що описують вихідний 
контур відомі, завдання зводиться до визначення для цих кривих раціональних 
значень параметрів, що забезпечують у передачах близькі значення запасів за 
контактною і згинальною міцністю. На основі математичної моделі можна ви-
конати порівняльний аналіз таких передач із традиційними за показниками 
працездатності. Тому необхідно встановити зв’язки між параметрами, а також 
визначити область їх існування.  

 

1. Еліптичний профіль. Звичним і доволі зручним для реалізації синтезу 
вихідного контуру [3,10] є його представлення у параметричному виді [15], 
тобто за допомогою параметру λ та функцій загального виду  1f ,  2f . 

Зв’яжемо ці функції з системою координат вихідного контуру ккк YOX  (рису-

нок 1), початок якої знаходиться на початковій прямій (на рисунку 1 її позна-
чено "п.п."). Тоді координати точок вихідного контуру будуть визначатися як 

1fxк  , 2fyк   (тут і в подальшому параметр λ будемо відкидати для скоро-

чення записів). 
Будемо розглядати верхню частину вихідного контуру, вважаючи нижню 

– симетричною відносно початку координат кO . 

Еліпс, частина якого утворюватиме вихідний контур, задаймо у системі 
координат eee YOX  (рисунок 1). Його рівняння у канонічному виді у системі 

координат, пов’язаній з вихідним контуром 
 

    122
20

22
10  bfyafx ,                                                 (1) 
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де a, b – півосі еліпса; x0, y0 – ко-
ординати його центру у системі 

ккк YOX . 

Для визначення можливості 
використання частин еліпсу в 
якості ділянок вихідного контуру 
треба визначити координати x0 і 
y0, а також установити співвідно-
шення між півосями і визначити 
їх вплив на профільний кут на по-
чатковій прямій n  та висоту 

профілю h (рисунок 1). 
Координати центру випли-

вають з побудови контуру, тобто 
 

 hax 0 ;  25,00y . (2) 
 

Для стандартних вихідних контурів висота h є фіксованою. Наприклад, 
для прямобічного вихідного контуру, згідно з ГОСТ 13755-81, висота прийма-
ється (у долях модуля) 1ah , 25,1fh . Оскільки контур, що розглядається є 

нестандартним, будемо вважати його висоту h змінною величиною. 
Для того, щоб частина еліпса могла бути використана для профілювання 

вихідного контуру, треба, щоб ця частина перетинала початкову пряму у поча-
тку координат кO . Тобто, має виконуватися умова 01 f , 02 f . Підстави-

вши ці значення до (1), з урахуванням (2) маємо співвідношення 
 

 2225,0 hahab  . (3) 
 

Щоб знаменник у (3) не дорівнював нулю, а під коренем було додатне 
значення, необхідно, щоб 
 ah 2 . (4) 

 

Очевидно, що значення більшої півосі a  впливає на висоту профілю і на 
профільний кут на початковій прямій. Кут у будь-якій точці профілю можна 
визначити зі співвідношення [15] 

 

 ''tg 12 ff , або  12 'tg ff . (5) 
 

Другий спосіб визначення профільного кута в даному випадку є зручні-
шим, але для цього треба визначити функцію  12 ff  в явному виді. Знайдемо 

її з рівняння (1) з урахуванням (2) 

       .225,0 2
112 fhfhaabf   (6) 

 

Знайдемо першу похідну (6) за 1f  і одержимо 
 

       .2'tg 2
1112 



  fhfhaafhabf  (7) 

 

Співвідношення (7) за умови 01 f , 02 f  дасть значення профільного 

кута на початковій прямій. Визначимо його з урахуванням (3) 
 

 
Рисунок 1 – Еліптичний вихідний контур (модуль 1мм) 
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    2225,0tg hahhan  . (8) 
 

Цілком очевидно, що співвідношення (8) однозначно пов’язує величину 
більшої півосі a еліпса з профільним кутом на початковій прямій n  при фік-

сованій висоті профілю h. 
Таким чином, вибір параметрів еліптичного профілю зводиться до визна-

чення a з (8) 

    .tg8tg4 2  nn hhha  (9) 
 

Як випливає з (4), значення a має задовольняти умові ha 5,0 , тобто бути 
додатним. Останнє можна забезпечити, якщо 

 

 0tg4 2  hh n , та 0tg8 nh , (10) 

або 

 0tg4 2  hh n , та 0tg8 nh , (11) 
 

Розв’язком (10) є інтервал 
 hn  25,0tg . (12) 

 

Для (11) розв’язком буде інтервал 
 

 hn  125,0tg . (13) 
 

Параметри, що впливають на геометрію вихідного контуру – висота h і 
півосі a, b – у співвідношення (1)-(13) визначаються і підставляються у долях 
модуля. Отже в межах кута (12) і (13) можна визначити більшу піввісь еліпса 
за рівнянням (9) і меншу піввісь – за рівнянням (3). Обмеження (2) при цьому 
вже враховано. Діапазони (12) і (13) не є остаточними і потребують подаль-
шого уточнення. Для цього визначимо при 25,1h  мінімальне значення з (12). 
Воно дорівнює  14,32n , а при  14,32n  більша піввісь, знайдена з (9) 

не задовольняє умові (4). Таким чином, інтервал (12) є неприйнятним. При 
тому ж h, верхнє граничне значення n  з (13) дорівнює  43,17n .Отже, єди-

ною умовою використання еліпсу в якості профілю вихідного контуру є умова 
(13), що має виконуватися разом з (2) і (3).  

 

2. Параболічний профіль. Застосуємо такий самий підхід, як для еліпти-
чного профілю. Розглядатимемо також верхню частину вихідного контуру, а ни-
жня буде симетричною відносно початку координат. Задамо параболу у власній 
системі координат nnn YOX  (рисунок 2). У ній рівняння параболи має вид 

 

 2
nn axy  , (14) 

 

де a – змінна величина, що набуває від’ємних значень. 
Зв’яжемо рівняння (14) з функціями 1f  і 2f , що описують вихідний контур у 

системі координат ккк YOX  (рисунок 2), початок якої знаходиться на початковій 

прямій (на рисунку 2 її позначено "п.п."). Тоді, ураховуючи, що 1fx к  , 2fy к  , 

знаходимо рівняння параболи у системі координат, пов’язаній з вихідним контуром 
 

 20201 xfayf  ,                                         (15) 
 

де x0 і y0 – координати вершини параболи у системі ккк YOX , 
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 25,00x ,   hy 0 .        (16) 
 

Як і для еліптичного вихідного 
контуру, величину h будемо вважати 
змінною. Для того, щоб за допомогою 
параболи можна було описати вихід-
ний контур, треба щоб вона проходила 
через початок координат, точку кO . 

Для цього необхідним є виконання 
умови 01 f  і 02 f . Підставляючи 

ці значення у (15) з урахуванням (16), 
одержуємо 

216  ha .           (17) 
 

Оскільки висота h може бути 
тільки додатною, формула (17) даватиме від’ємні значення a, що є прийнятним 
для верхньої частини вихідного контуру. 

Ключовим параметром, що впливає на показники працездатності, є про-
фільний кут. Як було встановлено раніше, для його визначення необхідно 
знайти функцію  12 ff  у явному виді. Знайдемо її з (15) з урахуванням (16) 

 

   ahff  12 25,0 . (18) 
 

Тоді з (5) одержимо співвідношення для визначення профільного кута па-
раболічного вихідного контуру  

  hfaf  12 5,0'tg . (19) 
 

З (19) при 01 f  знайдемо кут профілю на початковій прямій 
 

 ahn  5,0tg . (20) 
 

Підкореневе вираження у (19) і (20) буде додатним, оскільки значення a
, знайдене з (17), завжди є від’ємним. Підставимо його у (20) та одержимо 

 

 hn  125,0tg . (21) 
 

Отже, умовою використання параболи в якості профілю вихідного кон-
туру є співвідношення (21) разом з (16) і (17). 

 

3. Гіперболічний профіль. Застосуємо для його описання підхід, анало-
гічний до п. 1 і 2. Також будемо розглядати лише верхню частину вихідного 
контуру, нижню вважатимемо симетричною відносно початку координат. 

Задамо гіперболу у власній системі координат ггг YOX  (рисунок 3). При 

переході до системи координат, що пов’язана з вихідним контуром ккк YOX  

(рисунок 3) одержимо рівняння 
 

     122
02

22
10  byfafx . (22) 

 

Параметри гіперболи a і b будемо вважати змінним величинами. 
Як видно з рівняння (22), для гіперболи також є актуальним питання придат-

ності до використання у якості вихідного контуру. Вирішення цього питання буде 
аналогічним до п.1. Тобто треба визначити координати x0 і y0, пов’язати функціо- 

 
Рисунок 2 – Параболічний вихідний контур 

(модуль 1мм) 
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нально між собою параметри a і b, а та-
кож визначити їх вплив на профільний 
кут на початковій прямій n  та висоту 

профілю h (рисунок 3). 
Координати x0 і y0 випливають з 

побудови контуру, тобто 
 

hax 0 ;    25,00y .    (23) 
 

Висоту h для гіперболічного ви-
хідного контуру також будемо вва-
жати змінною величиною та задавати 
у долях модуля. Співвідношення між 
параметрами a і b, що є умовою пере-
тинання гіперболи з початковою пря-
мою у початку координат кO , знай-

демо з (22) і (23) при 01 f , 02 f  
 

2225,0 hahab  .       (24) 
 

Вплив величини a на висоту профілю і на профільний кут на початковій 
прямій визначимо, задавши рівняння гіперболи в явному виді 

 

      2112 225,0 fhfhaabf  . (25) 
 

Перша похідна (25) за 1f   

        21112 2'tg fhfhafhaabf  . (26) 
 

Профільний кут на початковій прямій визначимо з (26) при 01 f , 02 f  
 

    2225,0tg hahhan  . (27) 
 

Визначаємо a з (27) 

     nn hhha tg8tg4 2 . (28) 
 

Оскільки значення a має бути додатним, повинні виконуватися умови  
 

 0tg4 2  nhh  та 0tg8 nh , (29) 

або 

 0tg4 2  nhh  та 0tg8 nh . (30) 
 

Розв’язком (29) є інтервал 
 

 hh n  25,0tg125,0 , (31) 
 

а система (30) розв’язків не має. Отже умовами використання гіперболи для 
профілювання вихідного контуру є співвідношення (31) разом з (23) і (24). Па-
раметри, що впливають на геометрію вихідного контуру – h, a і b – у ці спів-
відношення підставляються у долях модуля. 

 

Результати дослідження. За допомогою співвідношень (2), (3) і (13) для 
еліпса, (16), (17) і (21) для параболи, (23), (24) і (31) для гіперболи установлено 
обмеження з вибору параметрів вихідного контуру, описаного цими кривими. 
Узагальнення отриманих результатів представлено у таблиці. 

 
Рисунок 3 – Гіперболічний вихідний контур 

(модуль 1мм) 
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Таблиця – Обмеження при застосуванні кривих другого порядку 
для профілювання вихідних контурів 

Параметри 
Крива другого порядку (рисунки 1, 2 і 3) 

Еліпс Парабола Гіпербола 

Координати 
центрів/вершин* 

hax 0  

 25,00y  
 25,00x  

hy 0  
hax 0  

 25,00y  

Параметри висоти 
профілю 

2225,0 hahab   216  ha  2225,0 hahab   

Границі кута 
профілю  

 hn 8tg    hn 8tg      hh n 4tg8   

*Примітка. Значення координат ураховано при визначенні решти параметрів. 
 

Спираючись на результати дослідження та аналізу таблиці, можна запропо-
нувати такий алгоритм синтезу еліптичних та гіперболічних вихідних контурів. 

1. Задаємо коефіцієнт висоти профілю h.  
2. Задаємо профільний кут на початковій прямій n . Якщо його значення 

задовольняє умові (13), отримаємо еліптичний профіль; якщо умові (31) – гіпе-
рболічний.  

3. Визначаємо (верхній знак – для еліпсу, нижній – для гіперболи) 
 

     nn hhha tg8tg4 2  . (32) 
 

4. Визначаємо (верхній знак – для еліпсу, нижній – для гіперболи) 
 

 2225,0 hahab  . (33) 
 

5. З урахуванням (32) і (33) одержуємо рівняння вихідного контуру  
 

      2112 225,0 fhfhaabf   . (34) 
 

Верхній знак – для еліпсу, нижній – для гіперболи. Функції 1f  і 2f  обме-

жено hf  10 ;  25,00 2f . 

6. Похідна (34) (верхній знак – для еліпсу, нижній – для гіперболи) 
 

          .2' 2
1112 fhfhafhaabf    (35) 

 

Функція (34) і її похідна (35) є основою математичної моделі передач з 
еліптичним та гіперболічним вихідними контурами, що може бути викорис-
тана у подальшому для визначення показників працездатності таких передач. 

При виборі у якості профільного кута значення з (21), отримаємо парабо-
лічний вихідний контур. Алгоритм буде таким. 

1. Задаємо коефіцієнт висоти профілю h.  
2. Обчислюємо кут профілю на початковій прямій ])8(arctg[ hn  . 

3. Визначаємо 

 216  ha . (36) 
 

4. Рівняння вихідного контуру   ahff  12 25,0 , або через (36) 
 

  hff 12 1125,0  . (37) 
 

5. Перша похідна функції (37)  hfaf  12 5,0'  або через (36) 
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 1
2

2 125,0' hfhf  . (38) 
 

Функція (37) і її похідна (38) є основою математичної моделі передач з 
параболічним вихідним контуром, яку можна використовувати для визначення 
показників працездатності таких передач. 

 

Приклад. Виконаємо синтез вихідного контуру, що має параметри відпо-
відно до ГОСТ 13755-81.  

1. Задаємо коефіцієнт висоти профілю 25,1h . 
2. Задаємо профільний кут  20n . Таке значення при 25,1h  відпові-

дає гіперболі, оскільки  43,17])25,18(14,3arctg[])8(arctg[ hn . 

3. Визначаємо 
 

     3,314,320tg25,1825,114,320tg25,14 2 a . (39) 
 

4. Визначаємо 

 83,025,125,13,323,314,325,0 2 b . (40) 
 

5. Рівняння вихідного контуру  

    2112 25,125,16,625,0785,0 fff  . (41) 
 

6. Перша похідна функції (41) 

      21112 25,125,16,655,425,0' ffff  . (42) 
 

Параметри за формулами (39)-(41) 
отримано у долях модуля. 

Слід відзначити, що у межах 
10 1  f  функція (42) описує робочу діля-

нку вихідного контуру, а при 25,11 1  f  

– перехідну.  
При 11 f  товщина зуба рейки, опи-

саного гіперболою, на вершині буде дорів-
нювати (рисунок 4)  

65,046,0214,35,025,0 max
2  fSa , 

де max
2f  – значення функції 2f  при 11 f , 

що дорівнює  

    .46,0125,1125,16,625,0785,0 2max
2 f  

 

Отримане значення mSa 65,0  є цілком прийнятним і свідчить про те, 

що загострення зубців при виготовленні не буде. 
Аналогічні розрахунки для збільшених профільних кутів, що застосову-

ються для несиметричних зубців авіаційних зубчастих коліс –  25n  [16] і 

 5,30n  [17] дають значення mSa 55,0  і mSa 38,0  відповідно. Це також 

є цілком прийнятним. Так, наприклад, автори [16] для вихідного контуру з ку-
том  25n  приймають mSa 35,0 . 

 

Рисунок 4 – Товщина зуба на вершині 
(модуль 1мм) 
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Висновки. Розглянуто можливість застосування таких кривих другого 
порядку як еліпс, парабола і гіпербола при профілюванні вихідного контуру 
інструменту, що застосовується для виготовлення циліндричних прямозубих 
передач. При цьому: 

1. Визначено граничні значення параметрів еліпсу, гіперболи і параболи, 
які уможливлюють застосування тих чи інших кривих у якості профілів вихід-
них контурів. Зокрема, для коефіцієнта висоти профілю 25,1h  при куті про-
філю на початковій прямій  43,17n  профіль буде описано еліпсом, при 

 43,17n  – гіперболою, а при  43,17n  – параболою. 

2. Запропоновано алгоритми синтезу зачеплень на базі вихідних контурів, 
окреслених кривими другого порядку – еліпсом і гіперболою (мають загальний 
алгоритм), а також параболою. Виконано контрольний розрахунок, який підт-
вердив можливість знайти альтернативу традиційним евольвентним передачам 
з кутом зачеплення 20°, а також авіаційним зубчатим передачам, що мають кут 
профілю зубців 26° і 30,5°. 
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МОДЕЛЮВАННЯ ПОКАЗНИКІВ ЖОРСТКОСТІ ЕПІЦИКЛУ 
ПЛАНЕТАРНОГО КОЛІСНОГО РЕДУКТОРА  

 
На основі розроблених аналітичних моделей деформованого стану епіциклу у складі планетарних 
колісних редукторів тролейбусів отримано функцію зведеної питомої жорсткості, що дозволяє вра-
ховувати не тільки пружні деформації зубців та ободу під дією експлуатаційних навантажень, але й 
розміри утомної тріщини у процесі її розвитку. За даними аналізу експлуатаційних ушкоджень дос-
ліджено кінетику втомних тріщин на ободі епіциклів. Встановлено, що за наявності тріщини показник 
зведеної жорсткості епіциклу зменшується пропорційно розмірам тріщини, що сприяє виникненню 
параметричного резонансу в умовах віброударних режимів коливань та підтверджує можливість од-
нозначної вібродіагностики втомних тріщин епіциклу в умовах тролейбусних депо.  

Ключові слова: епіцикл, пружні деформації, утомна тріщина, спектр вібрацій 
 
Вступ. Актуальність задачі. Особливість конструкції трансмісії тролей-

бусів полягає в тому, що на відміну від автомобільних трансмісій між тяговим 
електродвигуном (ТЕД), карданною передачею і провідним мостом відсутні 
фрикційне зчеплення та ін. пружні віброізоляційні елементи. Оскільки якір 
ТЕД та ін. обертові деталі трансмісії мають значний зведений момент інерції, 
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то при кожному циклі пуску і гальмувань тролейбуса відбувається вибір люф-
тів у всіх кінематичних парах, що спричиняє значні ударні імпульси та інтен-
сивні ушкодження насамперед елементів та деталей зачеплень планетарних ко-
лісних редукторів (ПКР). За статистикою відмов однією з найбільш ушкоджу-
ваних деталей ПКР є епіцикл [1]. 

Важливою і складною є проблема діагностики технічного стану зубчастих 
передач у складі провідних мостів через значну інтенсивність вібрації і широ-
кий спектр ушкоджень, спричинених типовим для тролейбусів важким режи-
мом експлуатації. Стосовно ПКР відповідні коливальні процеси мають дві осо-
бливості, які суттєво ускладнюють динамічні розрахунки, а саме: багатопото-
чність системи та знижену жорсткість ободу епіциклу задля більш рівномір-
ного розподілу навантаження між сателітами.  

Означені чинники зумовлюють актуальність удосконалення конструкцій 
ПКР та методів їх технічної діагностики з метою забезпечення на нормативному 
рівні показників їх віброактивності та надійності, зменшення витрат на запасні ча-
стини, технічне обслуговування та ремонтно-відновлювальні роботи за фактичним 
станом, підвищення ергономічності та комфортності пасажирського транспорту. 

 

Аналіз відомих досліджень. Сучасні дослідження за напрямом вібрацій-
ної діагностики зубчастих передач включають як методи оцінювання техніч-
ного стану передач за показниками їх віброактивності, так і методи моделю-
вання динамічних характеристик конструкцій та їх власних частот для забез-
печення адекватності спектрального аналізу параметрів вібрації. На розв’язок 
означених науково-практичних задач спрямовані дослідження відомих науко-
вих центрів і провідних виробничих фірм, таких як Інститут технічної механіки 
НАН України (Дніпропетровськ), НТЦ "Діагностика" (Суми, Україна), НТЦ 
"Кар’єрна техніка" (Мінськ, Бєларусь), Rockwell Standart (США), SKF (Швеція) 
та ін. Відмічено, що аналіз показників вібрацій за спектрограмами для плане-
тарних передач є значно складнішим ніж для передач переборного типу. Дос-
товірність результатів моделювання і діагностики ПКР обмежена не тільки ба-
гатопоточністю та складною кінематикою передач, але й перманентною зміною 
частоти обертання в широкому діапазоні, знакозмінністю ударних навантажень, 
джерелами випадкової високочастотної вібрації, через що опрацьовані моделі та 
методи мають обмежене застосування і потребують уточнення, зокрема за бага-
топараметричними показниками жорсткості конструкції епіциклу [2, 3]. 

 

Постановка задачі. Найбільш ефективними для розв’язку означених за-
дач уявляються аналітичні методи моделювання [4]. Розрахунок деформова-
ного стану епіциклу у складі планетарних колісних редукторів (ПКР) типу 
Raba 118/76 (з трьома сателітами, N=3) та Raba 518/77 (N=5) виконано послі-
довно за схемами замкненого колового кільця (рисунки 1-3). 

Зовнішнє навантаження прийнято у вигляді зосереджених радіальних Fr 
та колових Ft сил, що діють у площині кільця, яке підкріплює вільну безмоме-
нтну циліндричну оболонку. Зрівноважують ці сили дотичні розподілені нава-
нтаження, що спрямовані за бінормаллю до колової вісі кільця радіуса R. 

Вихідна система є трьохкратно статично невизначеною, але враховуючи 
симетрію епіциклу відносно діаметрального перерізу АВ (поперечна сила в т. 
В дорівнює QtВ=0), є можливість зменшити статичну невизначеність до двох. 
Розкріплюємо конструкцію розрізом у т. В (тобто робимо її статично визначе-
ною), в перерізі прикладаємо одиничні навантаження – зосереджений момент 
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Х1 і поздовжню силу Х2 до обох частин конструкції (рисунок 1,в, силові чин-
ники Х1, Х2 показані лише на одній частині). 
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Рисунок 1 – Розрахункові схеми епіциклу у складі ПКР при N=3:  

а – вихідна; б – основна; в – еквівалентна 
 

Для розкриття статичної невизначеності за методом сил складено систему 
з двох канонічних рівнянь 

11 1 12 2 11

21 1 22 2 21

0

0

X X

X X

      


      
.                                         (1) 

 

Переміщення δiр (i=1; 2) залежать від заданих сил Fr і геометрії основної 
системи (рисунок 1, б), переміщення δik не залежать від заданих сил і визнача-
ються для еквівалентної системи (рисунок 1,в). 

 

Розрахункові моделі. Для визначення переміщень Δ точок прикладення 
невідомих силових чинників використано універсальний метод Мора. Нехту-
ючи впливом поперечних деформацій від зсуву отримано 

 

t t

s s

N N M M
ds ds

ES EI
     ,                                    (2) 

 

де ds=Rdφ – елемент геометричної осі колового стрижня; Nt і Mt – внутрішні сила і 
момент у розглянутому перерізі від навантажень зовнішніми силами; EI і S – від-
повідно згинальна жорсткість та площа поперечного перерізу стрижня; N  і M  – 
внутрішні сила і момент від дії фіктивних узагальнених сил Х1=1, Х2=1. 

Інтегрування виконується за довжиною кожної ділянки (їх дві у верхній на-
півплощині), додавання – за всіма ділянками. На ділянці 1 (

10 60     ) активне 

навантаження відсутнє, на ділянці 2 (
260 180     ) діє навантаження силою Fr 

у перерізі φ= 60 . За розрахунковою схемою (див. рисунок 1, б) визначено внутрі-
шні зусилля: на ділянці 1 у довільному перерізі 0tM ; ; 0tN  ; на ділянці 2 у до-

вільному перерізі діє поздовжня сила 
2 0sin( )t rN F     і згинальний момент 

2 0sin( )t rM F R     , який визначено як момент сили Fr на відстані 

2 0sin( )Fh R    від лінії дії цієї сили в перерізі на ділянці 2. 
Одиничні навантаження Х1=1 і Х2=1 створюють сили і моменти, що визна-

чаються за загальними для обох ділянок формулами: 1 0;N   

2 2cos cosN X ;     1 1 1;M X     2 2 ( cos ) (1 cos )M X R R R      . 

Інтеграли 1δ p  і 2δ p  визначено так  
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Коефіцієнти при невідомих у рівняннях (1) наступні: 
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Систему (1) сформовано у вигляді 
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Визначено корені системи (3): 
 

1 2

3 3 3
;   .

3 2 3
r rX F R X F

 
   

 
 

 

Згинальний момент у т. D дорівнює  
 

1 2

3 3
0,1888

2 2 6
D r r

R
M X X RF RF

 
        

 
. 

 

Для визначення радіального переміщення, наприклад у т. А, де прикла-
дене радіальне зусилля Fr (рисунок 2,б), розрахунки внутрішніх зусиль вико-
нуються у наступній послідовності.  

1. З умови статичної рівноваги визначають повздовжню силу 

3
.

6
t rN F  

 

2. Згинальний момент у довільному перерізі від зовнішнього наванта-
ження дорівнює 

3 3
( ) ( sin cos ) .

2 6
t rM F R    


 

 

3. Визначають момент від фіктивної одиничної узагальненої сили 
 

1( ) 1 sin .M R      
 

4. За формулою (2) визначають переміщення т. А відносно т. D у радіаль-
ному напрямку  
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          (4) 

 

За результатами розрахунків отримано схему деформацій епіциклу (рису-
нок 2,а) під дією радіальних зусиль у зачепленнях з сателітами (б). 
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Рисунок 2 – ПКР типу Raba 118/76: 

а – модель; б –схема пружних переміщень епіциклу під дією радіальних зусиль Fr у зачепленнях 
 

Колове переміщення при деформуванні епіциклу силою Ft призводить до де-
формації епіциклу на ділянці 

1 1x x x   (початок координат знаходиться у точці 

прикладення сили (т. А, рисунок 3,а). При цьому зліва від т. А ділянка розтягується, 
а справа стискається силою 0,5Ft. Враховуючи симетрію розрахункової схеми мо-
жна вважати, що переміщення у т. А на лівій та правій ділянках деформувань од-
накові і спричиняються силою 0,5Ft. Прийнято, що при віддаленні від т. А контак-
тне навантаження ( )t x  зменшується за квадратичною функцією 

 

2

0 2
1

( ) (1 )
x

t x t
x

  .                                                (5) 

З умови статичної рівноваги 
1
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1
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x

tF t x dx
x

    для ділянки x>0 отримано 

0
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t
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     .                                           (6) 

 

Враховуючи дію тангенціального зусилля 0,5Ft отримано формулу для по-
здовжньої сили 

2 3
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1 1 10

1 3 1
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x

t t

x x x
N x t dx F F

x x x
         . 
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Рисунок 3 – Схема визначення переміщення у т. А від сили Ft: 

а – епіцикл без пошкодження; б – з радіальним розрізом 
 

Визначено переміщення Δ від повздовжньої деформації елементарної ділянки: 
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3
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ES S x x

        .                         (7) 

 

Інтегрування виразу (7) дає формулу для колового переміщення довільної 
точки кільця від сили Ft 

3
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        .                          (8) 

 

Зокрема, колове переміщення у т. А дорівнює 
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Розмір ділянки x1, в межах якої деформується епіцикл, прийнято 

1 10· 32,5x m  мм (m=3,25мм – модуль зубчастих коліс для ПКР фірми Raba). 

Для моделі епіциклу з радіальним розрізом колове переміщення т. А ви-
значається аналогічно за розрахунковою схемою (рисунок 3,б). З умови стати-

чної рівноваги 
T

1

3

2
tF

t
x

  . Повздовжня сила, що спричиняє зміну довжини ді-

лянки dx, дорівнює 
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 . 

 

Переміщення Δ внаслідок такої деформації 
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Остаточну формулу для колового переміщення довільної точки моделі 
епіциклу поблизу радіального розрізу від сили Ft отримано у вигляді 
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        . 

Матеріали та ре-
зультати досліджень. 
За результатами скінчено-
елементного статичного 
аналізу при дії на сонячну 
шестерню моменту 
Т=1кН·м отримано функ-
ції питомої жорсткості 

)(xcz  пари зубців прямо-

зубих коліс у складі ПКР 
(рисунок 4). Відмінність у 
значеннях )(xcz  для іде-

нтичних за геометрією за-
чеплень ПКР різних моде-
лей зумовлена зміною зу-

силь у зачепленнях через перерозподіл крутного моменту Т між сателітами. Зокрема, 
суттєва відмінність у значеннях жорсткості )(xcz  для пари зубців "один сателіт – 

епіцикл" при N=3 і N=5 пояснюється кромковим контактом зубців внаслідок зрос-
тання навантаження, що спричиняє відповідно більший імпульс параметричного 
збурення вібрацій при вході та виході зубців із зачеплення. За дослідними даними 
для тестових розрахунків прийнято наступні значення питомої жорсткості однопар-
ного зачеплення "один сателіт – епіцикл": 6max 14 0,975 10z wc b    Н/мм та 

6min 11,5 0,863 10z wc b    Н/мм ( 75wb  мм – робоча ширина зубців епіциклу). 

Колова піддатливість епіциклу дорівнює Δ /t A te F . Відповідно до рів-

няння (9) отримано  
6
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   мм/Н, 

 

де e e eS b h   – площа поперечного перерізу епіциклу, мм2; eb – загальна ширина 

епіциклу з циліндричною оболонкою включно; eh – товщина ободу (рисунок 2,а). 

Піддатливість епіциклу уздовж лінії зачеплення 
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Радіальну піддатливість епіциклу визначено за формулою 
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Рисунок 4 – Графіки функцій ( )zc x  для однопарного за-

чеплення "один сателіт – епіцикл" ПКР Raba 118/76 
(крива 1) і Raba 518/77 (крива 2) 
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При діаметрі початкового кола епіциклу 216,18wd  мм і моменті інерції 
3

e e /12I b h  піддатливість уздовж лінії зачеплення від радіальної складової наван-

таження визначено у вигляді функції  
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За результатами аналізу ушкоджень деталей ПКР типу Raba 118/76 (крива 
1) і Raba 518/77 у складі тролейбусів встановлено, що утомні тріщини в епіци-
клах з відносно тонким ободом ( e2, 25 / 0,8m h  ) зароджуються поблизу пере-

хідних кривих впадин між сусідніми зубцями (рисунок 5,а) [1]. Спочатку трі-
щина спрямована за нормаллю до поверхні впадини, а після виходу на зовні-
шню поверхню епіциклу повертає в товщу обода, де під дією знакозмінних зги-
нальних напружень розвивається паралельно осі обертання згідно із напрямом 
лінії зубців. На ділянці шліцьового з’єднання епіциклу з корпусом ПКР внаслі-
док переважної дії дотичних напружень від деформацій кручення спостеріга-
ється остаточне руйнування ободу у поперечному перерізі під кутом прибли-
зно 25…40° до геометричної осі. 

Отже наявність тріщини у певний момент часу отримує прояв у формі 
зменшення товщини та ширини епіциклу, а величина зведеної жорсткості cΣ у 
процесі розвитку тріщини змінюється у відповідності до наступної двох пара-

метричної функції  
1

z tn rnc e e e


     (рисунок 5,б). Оскільки при появі трі-

щин на одному зубці або ободі епіциклу питома жорсткість зачеплення cz(x) та 
зведена жорсткість епіциклу c

 різко зменшуються, то пара зубців входить в 

зачеплення передчасно і момент входу супроводжується ударом, що сприяє ви-
никненню параметричного резонансу в прямозубих передачах в умовах відри-
вних віброударних режимів коливань. 
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Рисунок 5 – Аналіз утомної тріщини на ободі епіциклу у складі ПКР типу Raba:  
а – тріщина; б – графіки функції 

e e( ,  )c b h
: крива 1 при 

e 8h  мм; 2 – 10мм; 3 – 12мм 
 

Амплітуда ударного імпульсу пропорційна ступеню розвитку дефекту, 
тобто розмірам тріщини (рисунок 5,б), а частота заповнення імпульсу найімо-
вірніше відповідає власній частоті епіциклу [5, 6]. У спектрі вібрацій з’явля-
ються нові гармоніки власної частоти, а існуючі змінюють свою частоту. Зуб-
цева частота fz уявляє основну частоту збурення 
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де n1 – частота обертання сонячної шестерні; P – число полюсів зачеплення; z1, 
z3 – числа зубців відповідно сонячної шестерні та епіциклу. 

Таким чином розглядаючи форму сигналу ПКР з подібним ушкодженням 
стає можливим виявити наступні ударні імпульси за 1 оберт, що особливо до-
бре вирізняються при синхронному накопиченні сигналів. За результатами за-
пису сигналів вібродавачів, розташованих на фланцях корпусу ПКР і аналізу 
відповідних спектрограм (рисунок 6), підтверджено можливість однозначної 
діагностики втомних тріщин на ободі епіциклу в умовах ергодичності стаціо-
нарного процесу збудження коливань [2].  
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Рисунок 6 – Спектрограми вібропришвидшень: 

а – за результатами діагностики нового ПКР; б – за наявності тріщини на ободі епіциклу 
 

Висновки: 
1. За результатами аналітичного та скінчено-елементного моделювання 

отримано функцію зведеної питомої жорсткості епіциклу складі ПКР, що дозволяє 
враховувати не тільки пружні деформації зубців та ободу під дією експлуатацій-
них навантажень, але й розміри утомної тріщини у процесі її розвитку.  

2. Встановлено, що в епіциклах з відносно тонким ободом кінетика утом-
ної тріщини нараховує три стадії. Тріщина, що зароджуються у впадині між 
зубцями, спрямована за нормаллю до поверхні впадини, а після виходу на зов-
нішню поверхню епіциклу повертає в товщу обода, де під дією знакозмінних 
згинальних напружень розвивається паралельно до геометричної осі. Остато-
чне руйнування ободу спостерігається на ділянці шліцьового з’єднання епіци-
клу з корпусом ПКР у поперечному перерізі під кутом 25…40°.  

3. За наявності тріщини на одному зубці або ободі епіциклу питома жор-
сткість зачеплення cz(x) та зведена жорсткість епіциклу cΣ різко зменшуються 
(до 10 разів пропорційно розмірам тріщини), а момент входу зубців у зачеп-
лення супроводжується ударом, що сприяє виникненню параметричного резо-
нансу в умовах відривних віброударних режимів коливань. Амплітуда удар-
ного імпульсу пропорційна розмірам тріщини, а частота заповнення імпульсу 
найімовірніше відповідає власній частоті епіциклу. 

4. Результати моделювання параметрів жорсткості епіциклу добре узгоджу-
ються із дослідними даними, що підтверджує можливість однозначної вібродіаг-
ностики втомних тріщин на ободі епіциклу ПКР в умовах тролейбусних депо. 
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ДОСЛІДЖЕННЯ СПЕКТРУ ГОЛОВНИХ ЧАСТОТ  
ТРЕНАЖЕРА-ГЕКСАПОДУ 
 

У статті розроблено аналітичні залежності визначення головних частот динамічного тренажера 
екіпажів бойових мобільних машин. Визначені резонансні режими функціонування за шістьма уза-
гальненими координатами. За результатами чисельного моделювання побудовано діаграми залеж-
ності головних частот від просторової конфігурації платформи гексаподу. Встановлено, що відхи-
лення платформи від горизонтального положення зменшує першу, другу та четверту головні час-
тоти, а третя і пята головні частоти збільшуються. Отримані аналітичні моделі дають змогу обрати 
умови функціонування тренажера в діапазоні допустимих значень резонансних частот. 

Ключові слова: частотне рівняння, матриця Якобі, резонанс, жорсткість. 
 
Вступ. Актуальність задачі. Ефективне використання механізмів парале-

льної структури і кінематики (МПСК) у сучасних тренажерних системах при-
вело до появи тренажерів нового покоління, що дозволяє не тільки значно ско-
ротити а навіть виключити підготовку екіпажів бойових мобільних машин 
(БММ) на реальних об'єктах, скоротити затрати на навчання та збільшити рівень 
їх професіоналізму. Динамічні тренажери на основі гексаподу відтворюють реа-
льні перевантаження і кутові положення БММ, мають можливість моделювати 
рух транспортного засобу в умовах складного маневру та небезпечних зовнішніх 
дій: вібрацій корпусу, несприятливого стану дороги, збурень атмосферного се-
редовища, при відмові систем машини або частковому її руйнуванні і т.ін. [1, 2]. 

© В.П. Яглінський, Г.В. Козерацький, А.С. Обайді, М.М. Москвичов, 2015
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У надзвичайних ситуаціях маневру БММ виникають складні просторові 
рухи і перевантаження машини, які стають визначальними під час відпрацю-
вання професіональних навичок маневрування. Тому дослідження коливаль-
них параметрів тренажера є актуальною проблемою.  

 

Аналіз відомих досліджень. Конструюванню і дослідженню устаткування 
на основі МПСК присвячені роботи Ю.М. Кузнєцова, Д.А. Дмитрієва, М.І. Черно-
вола, А.Ш. Коліскора, А.Ф. Крайнєва, В.А. Глазунова, J.P. Merlet та ін. [3-5]. Кіне-
матика та підвищена рухомість тренажерів на основі гексаподу для операторів 
БММ розглянута в роботах С.С. Гутирі, В.Т. Бєлікова, М.В. Фелька, В.В. Бачинсь-
кого, В.М. Ярмолюка, О.В. Поповіченко, О.В. Толстого та ін. [1, 6, 7]. Запропоно-
вані нові конструкції комбінованих тренажерів мобільних машин [8, 9]. 

Дослідженню жорсткості гексаподів присвячені роботи В.Б. Струтинсь-
кого, А.М. Кириченко, І.В. Вайнштейна, Н.А. Серкова, Р.О. Сироткіна і ін. [10, 
11]. Невирішеною проблемою залишається функціонування тренажерів при ре-
зонансних режимах, під час критичних перевантажень, в умовах нестійкості 
орієнтації і позиціювання та у непередбачених ситуаціях.  

Не дослідженими залишаються головні частоти тренажера-гексапода та їх 
зміна в залежності від просторової орієнтації механізму. 

 

Ціль досліджень. Постановка задачі. Ціллю даних досліджень є розро-
бка аналітичних моделей для визначення спектру головних частот тренажера-
гексапода в залежності від узагальнених параметрів, які однозначно визнача-
ють просторову конфігурацію, а також розробка рекомендацій щодо сприятли-
вих умов функціонування тренажера за наявності коливань.  

Під час руху тренажера змінюється його просторова орієнтація і відпо-
відно коливальні параметри. Однак при коливаннях тренажера-гексапода на-
вколо заданої конфігурації допустимо вважати Якобіан системи незмінним. За 
такої умови слід сформувати матриці узагальнених коефіцієнтів жорсткості і 
інерції, які теж можна вважати незмінними. Із частотного (вікового) рівняння 
тренажера можливо визначити спектр головних частот та дослідити його зміну 
при переході від однієї конфігурації гексаподу до іншої.  

 

Розрахункові моделі спектру го-
ловних частот тренажера-гексапода. 
Перші моделі динамічних тренажерів 
мали три ступеня вільності, обмежені 
рухи з виконання маневрів типу тан-
гажу і крену [1]. Сучасна компоновка 
тренажера екіпажу мобільних машин 
на основі платформи Стюарта має 6 
ступенів вільності і являє собою сис-
тему, що складається з рухомої платфо-
рми (рухомий базис) й нерухомого ба-
зису (стояка), з'єднаних за допомогою 
карданних та сферичних кінематичних 
пар з шістьма рухливими ланками (шта-
нгами) змінної довжини (рисунок 1).  

Координати центрів шарнірів iA  не-

рухомої основи у своєму базисі 000 ZYOX  
 

Рисунок 1 – Тренажер-гексапод для піло-
тів за програмою Shatle (NASA, США) 
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і центрів шарнірів iB  платформи в рухомому базисі SSS ZYSX , пов'язаному з 

платформою, під час руху платформи не змінюються і визначаються так [7]: 
 

 iAiAiAi zyxA 0 ,   iziyixi
S BBBB  ,  6...1i , 
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де AR  та BR  – радіуси центрів шарнірів iA  та iB  відповідно.  

Строки матриць визначають координати центрів шарнірів відповідно. 
Для просторової конфігурації ПП з урахуванням матриць перетворення 

координат (при повороті осей – кути  ,, , та поступальному переміщенні з 

центром S ПП – SSS zyx ,, ) отримано координати центрів шарнірів iB  у неру-

хомій системі 000 ZYOX  у вигляді [2]: 
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6...1i ;   sin,cos,sin,cos,sin,cos scscsc . 
 

Довжини штанг гексаподу для певної просторової конфігурації ПП визна-
чено з урахуванням (1-3) так 

 

     222
iAiBiAiBiAiBiii zzyyxxBAL  ,  6...1i .         (4). 

 

Матриця коефіцієнтів жорсткості тренажера-гексапода отримана так [2]: 
 

JCJC D
T  ;   ,,,,,,diag 654321 ccccccCD  ,                  (5). 

 

де J  – матриця Якобі на основі (4); DC  – діагональна матриця коефіцієнтів 

жорсткості ic  штанг гексаподу.  
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Таким чином, складові матриці С визначаються за формулами (5) з ураху-
ванням (1-4):в залежності від просторової орієнтації. 

У заданій просторовій конфігурації механізму знаходиться у рівновазі і 
узагальнені параметри конфігурації   ,,,,, SSS zyx  є константи. Під час 

коливань системи ПП навколо заданої просторової конфігурації змінюються 
пружні відхилення    uuuzyx SSS ,,,,,  та відповідні їм деформації 

штанг гексаподу iL ,   BBB RuRuRu ;; . 

Матриця узагальнених коефіцієнтів інерції платформи гексаподу [2] 
 

 222 ,,,,,diag ByBxBz RJRJRJmmmA  .                          (6) 
 

де m – маса платформи; zyx JJJ ,,  – осьові моменти інерції рухомої платформи 

відносно своїх власних осей SZSYSX ,,  (осі вважаємо головними, централь-

ними)  
Частотне рівняння для ПП тренажера-гексапода з урахуванням (5, 6) має 

вигляд 0|||| 2  ApC . Зміна просторової конфігурації ПП характеризується 

зміною головних частот тренажера-гексапода (рисунки 2-4).  
 

     
а                                                                                б 

Рисунок 2 – Діаграми головних частот тренажера при зміні кутів нахилу: 
а – φ при θ=0; б – θ при φ=15°; номер кривої означає номер головної частоти 

 

Усі діаграми частот побудовані для тренажера за конструктивними розмі-
рами м254,421 AA , м76,061 AA  та 221 sin  AAR A =2,702м; 0h =0,8м – ві-

дстань полюса S від площини рухомої платформи; BR 2,456; 1 16,2°; 

 2 103,8° [2]. Коефіцієнти жорсткості штанг прийняті однаковими: 
8

0 10 cci Н/м. Шоста головна частота на рівні 3000с–1 і майже не залежить 

від повороту платформи. 
Аналіз результатів досліджень показує, що при відхиленні платформи від 

горизонтального положення друга і п'ята головні частоти збільшуються на 
10%, а інші частоти зменшуються: перша – до 30%, третя і четверта – до 15% 
(рисунок 2). 

Із аналізу діаграм головних частот (рисунки 3, 4) видно, що більш низьким 
частотам відповідають конфігурації тренажера з нахиленими положеннями ру-
хомої платформи на рівні нахилу 5°…10°. 
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Рисунок 3 – Діаграми головних частот тренажера: першої (нижня) і другої (верхня)  

для множини конфігурацій з різними дискретними кутами орієнтації θ і φ 
 

  
Рисунок 4 – Діаграми головних частот тренажера: третьої (нижня) і четвертої (верхня)  

для множини конфігурацій з різними дискретними кутами орієнтації θ і φ 
 

Висновки:  
1. Розроблено аналітичні залежності визначення головних частот трена-

жера-гексапода від просторової конфігурації МПСК, яка характеризується ші-
стьма узагальненими координатами: трьома координатами полюса S  платфо-
рми та трьома кутами орієнтації (кути Ейлера-Крилова). За результатами чисе-
льного моделювання на прикладі певної конструкції тренажера визначено роз-
поділ головних частот для множини конфігурацій МПСК.  

2. Встановлено, що відхилення платформи від горизонтального положення 
зменшує першу, другу та четверту головні частоти, а третя і п'ята головні час-
тоти збільшуються. Шоста головна частота має значення на рівні 3000с–1 та 
майже не залежить від відхилення платформи до 20° від горизонтального по- 
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ложення. Визначено множину просторових конфігурацій, яка відповідає низь-
ким головним частотам. 

3. Отримані аналітичні моделі визначення головних частот тренажера-ге-
ксапода дають змогу обрати для виконання тренувальних операцій необхідну 
конфігурацію МПСК з передбаченими значеннями головних частот та унемо-
жливити виникнення резонансних режимів функціонування. 
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РЕФЕРАТИ 
 

УДК 621.833  
Новиков Михайло Леонтійович у спогадах кандидата технічних наук Яковлева А.С. / 

А.С. Яковлев // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. 
– №34(1143). – С.4-9. – Бібліогр.: 7 назв. – ISSN 2079-0791. 

Стаття присвячена 100-річчю від дня народження доктора технічних наук, професора М.Л. 
Новикова, творця круговінтовой системи зачеплення. Автор, який особисто знав М.Л. Новикова, 
згадує про зустрічі з ним, аналізує досягнення та проблеми в галузі впровадження передач Нові-
кова. Розглянуто внесок у розвиток зачеплення М.Л. Новикова провідних радянських вчених-"зу-
бчатніков", які продовжили дослідження після його кончини. Також коротко розглянута можли-
вість утворення передачі М.Л. Новикова класичними методами Вілліса і Олів'є. 

Ключові слова: зубчаста передача, зачеплення М.Л. Новикова, контактна міцність. 
 

УДК 621.85 
Моделювання процесу зносу еволютного профілю зубця зірочки ланцюгової втулково- 

роликової передачі / С.В. Андрієнко, Г.В. Кузнецова, О.В. Устиненко, Р.В. Протасов // Вісник 
НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.10-
15. – Бібліогр.: 14 назв. – ISSN 2079-0791. 

При експлуатації ланцюгових передач в умовах підвищеної запиленості, а також для зірочок 
ведучих коліс гусеничної техніки на перший план виходить проблема прискореного абразивного 
зносу робочих профілів зубців. Запропоновано вирішувати цю проблему застосуванням еволют-
ного ланцюгового зачеплення, яке може забезпечити зниження швидкостей ковзання і контактного 
тиску. Розроблено методику синтезу профілю зубця зірочки на основі побудови Бобильє. Визна-
чено радіуси кривизни профілю, швидкості ковзання та контактні напруження в ланцюговому за-
чепленні. Проведено моделювання процесу зношування зубця зірочки та розроблена методика оці-
нки ресурсу ланцюгової передачі за критерієм зносостійкості профілю зубця. 

Ключові слова: ланцюгова передача, зірочка, зубець, еволютний профіль, знос. 
 

УДК 621.833 
Можливості використання AutoCAD при проектуванні нових профілів зачеплення / Міро-

слав Бошанскі, Радослав Орокоцкі, Растіслав Янчек // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механі-
чного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.15-19. – Бібліогр.: 15 назв. – ISSN 2079-0791. 

Сучасне машинобудування висуває високі вимоги до деталей машин, які часто є суперечли-
вими. Тому завдання пошуку оптимальних параметрів деталі є дуже складною. Все це повною мірою 
відноситься і до зубчастих передач. Перспективним є зачеплення з опукло-увігнутим контактом зубів 
(ВВК). Даний тип зачеплення описується складними функціональними залежностями. Існуючі про-
грамні продукти верхнього рівня (CATIA, Pro/ENGINEER, ANSYS) дозволяють провести повний 
цикл синтезу та аналізу зубчастих передач. Проте продукти нижнього рівня (AutoCAD) з розширенням 
на мові програмування AutoLISP також дозволяють синтезувати профіль зуба і провести геометричний 
аналіз. У статті розглянута реалізація геометричного синтезу та аналізу зубчастих передач з ВВК в сере-
довищі AutoCAD з розширенням на AutoLISP Дана програмна реалізація дозволяє створювати зубчасті 
колеса в 2D і 3D, редагувати синтезований профіль і виводити контрольні розміри зубчастих коліс. 

Ключові слова: AutoCAD, AutoLISP, CATIA, опукло-увігнутий контакт (ВВК), модифіка-
ція ВВК зачеплення. 
 

УДК 621.833 
Особливості розрахунку відкритих зубчастих передач на міцність / Б.В. Виноградов, 

Д.О. Федін // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – 
№34(1143). – С.19-25. – Бібліогр.: 7 назв. – ISSN 2079-0791. 

Проведено аналіз можливих причин нерівномірності розподілення навантаження по довжині 
контактних ліній у відкритих зубчастих передачах великогабаритних млинів. Показано, що у від-
критих зубчастих передачах великогабаритних машин завжди має місце складова похибки зачеп-
лення, яка не приробляється. Методом кінцевих елементів досліджено напружено-деформований 
стан шестерні, яка сама встановлюється. Показано, що на відміну від стандартних інженерних ме-
тодик розрахунку метод кінцевих елементів дозволяє отримати данні для розрахунку на міцність. 

Ключові слова: відкрита зубчаста передача, метод кінцевих елементів, розрахунок на міц-
ність, шестерня. 
 

УДК 621.833 
Створення нормативної бази випробувань механічних приводів загальномашинобудів-

ного застосування / В.М. Власенко, І.В. Добровольська // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми меха-
нічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.25-29. – Бібліогр.: 6 назв. – ISSN2079-0791. 
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Розглянуто роботи ТОВ "НДІ "Редуктор" і ТК 47 "Механічні приводи" при створенні норма-
тивної бази випробувань механічних приводів планетарного типу. Розроблена та впроваджена про-
грама і методика випробувань ПМ-121, яка поширюється на дослідні зразки і серійні редуктори і 
мотор-редуктори планетарні одно- і багатоступінчасті, в тому числі і блокові, складені з модулів з 
планетарними передачами, загальномашинобудівного застосування), випробування яких викону-
ються у випробувальному центрі ТОВ "НДІ" Редуктор "і на машинобудівних підприємствах що 
випускають механічні приводи планетарного типу. Допускається проведення випробувань за спра-
вжньою ПМ спеціальних планетарних редукторів і мотор-редукторів, призначення та умови засто-
сування яких аналогічні виробам загальномашинобудівного застосування. 

Ключові слова: методи випробування, ремені, стрічки конвеєрів. 
 
УДК 621.83:621:9.06 

Зміна кінематики зубофрезерного верстата для нарізання зубчастих коліс радіально-
коловим способом / С.І. Громнюк., І.Є. Грицай // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механіч-
ного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.30-34. – Бібліогр.: 11 назв. – ISSN 2079-0791. 

В статті розглянуто напрямки модернізації серійних зубофрезерних верстатів з ручним ке-
руванням для забезпечення нарізання зубчастих коліс дисковою фрезою в умовах неперервного 
обкочування за радіально-коловим способом. Кінематика верстата після її зміни передбачає про-
грамне керування приводами основного руху і зворотно-поступального періодичного переміщення 
інструментальної каретки з зубцевою частотою та дає змогу нарізати зубчасті колеса з будь-яким 
профілем зубчастого вінця.  

Ключові слова: зубофрезерний верстат, радіально-коловий спосіб,  програмований привід, 
серводвигун, мехатроніка, ефективність. 
 
УДК 621.833.01 

Розрахунок розподілу навантажень по ширині зубців, прогину валів, сил, діючих на 
опори, і отримання сигналів для діагностики зубчастих передач в системі ASGEARS / В.Л. 
Дорофєєв, Д.В. Дорофєєв, В.М. Журавльов, А.Б. Єдінович // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Про-
блеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.35-40. – Бібліогр.: 6 назв. – 
ISSN 2079-0791. 

У статті описується застосування програмного комплексу ASGEARS для розрахунку розпо-
ділу навантажень по ширині зубців, прогину валів і сил, що діють на опори трансмісій. Була засто-
сована спеціальна скінченно-елементна модель розрахунку, функція форми якої повністю відпові-
дає диференціального рівняння вигину. Число ступенів валу, що мають різні діаметри, не має об-
межень. Враховується кутове або радіальне закріплення вузлів. радіальні сили або згинальні мо-
менти. ASGEARS має п'ятнадцятирівневу реляційну базу даних, в якій зберігаються дані про роз-
міри валів. Результати розрахунку виводяться в чисельному і графічному вигляді. Отримані ре-
зультати розрахунку про прогинах валів передаються в систему розрахунку зубчастих передач, де 
розраховуються розподілу контактних і згинних напружень по ширині зубців, жорсткість елементів 
системи, радіальні і крутильні коливання. Наведені приклади введення даних, результати розрахунку. 

Ключові слова: ASGEARS, опори, вали, трансмісія, функція форми, розподіл навантажень 
по ширині зубців. 
 
УДК 620.178.16 : 621.892 

Влив стану поверхневих шарів, що утворені присадками на поверхнях тертя, на хара-
ктер деформації матеріалів спряжень / А.В. Захарченко // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми 
механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С. 41-48. – Бібліогр.: 41 назв. – 
ISSN 2079-0791. 

На підставі сучасних трибологічних джерел пропонується аналітичний огляд шляхів вирі-
шення проблеми вибору за станом і характером деформації поверхневих шарів трибоспряжень визна-
ченого мастильного матеріалу, який відповідає конкретним умовам експлуатації. Систематизовано 
вимоги для знаходження порогових значень результату сумісної дії теплових і механічних наванта-
жень, коли поверхневі шари тіл, які труться, становляться хімічно і каталітично активними, що є не-
обхідним для інтенсифікації процесів утворення ефективного хімічно модифікованого шару. 

Ключові слова: пакет присадок, хімічно активні речовини, поверхня тертя, поверхневий 
шар, хемосорбція, хімічно модифікований шар, вторинна структура. 
 
УДК 629.114.026:519.853.6 

Вирішення задач пошуку раціональних параметрів трансмісій шахтних дизелевозів 
методами прямої оптимізації / І.Ю. Клименко, І.О. Таран, М.М. Трубіцин // Вісник НТУ "ХПІ". 
Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.49-58. – Бібліогр.: 
6 назв. – ISSN 2079-0791. 
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Розглянуті основна (максимальний ККД) та допоміжна задачі (апроксимація експеримента-
льних даних) оптимізації параметрів гідромеханічних трансмісій шахтних локомотивів за допомо-
гою модифікованого симплексного методу Нелдера-Міда. Показана можливість знаходження ло-
кальних екстремумів на основі попереднього зондування простору; рівномірного перебору почат-
кових симплексів (за допомогою ЛП-τ сіток) і локалізації знайдених екстремумів з введенням до-
даткових обмежень на N-вимірну область визначення довільної цільової функції. 

Ключові слова: гідромеханічні трансмісії шахтних дизелевозів, методи прямої оптимізації, 
симплексний метод Нелдера-Міда, локальні екстремуми, зондування N-вимірного простору, ЛП-τ 
сі-тки, область локалізації екстремуму, штрафні обмеження. 
 

УДК 621.833  
Про один резерв підвищення навантажувальної спроможності зубчастої передачі Нові-

кова з вихідним контуром по ГОСТ 30224-96 / В.І. Короткін // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Про-
блеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.58-63. – Бібліогр.: 9 назв. – 
ISSN 2079-0791. 

У даній статті розглянуто питання про можливість зниження за рахунок збільшення модуля 
як згинних, так і контактних напружень зубців і підвищенні навантажувальної здатності цилінд-
ричної зубчастої передачі Новікова, виконаної на основі використовуваного на практиці стандар-
тного вихідного контуру за ГОСТ 30224-96. Робота передачі передбачається в реальних умовах, 
тобто при наявності технологічних похибок виготовлення і збірки, а також з урахуванням подат-
ливості зубців і деталей приводу. Збільшення модуля здійснюється при збереженні радіальних і 
осьових габаритів зубчастої передачі. При обробці результатів моделювання отримані робочі фо-
рмули для розрахунку ефективних контактних і згинних напружень, а також таблиці і графіки. 
Показано, що при збільшенні модуля на один щабель знижуються контактні напруження до 30% 
та згинні до 60%, із зростанням ефекту в міру зниження ступеня точності передачі. З урахуванням 
нелінійного зв'язку між напруженням і навантаженням навантажувальна здатність передачі підви-
щується відповідно до 1,5 разу по контакту і до 2-х разів по згину. 

Ключові слова: зубчаста передача Новикова, модуль зачеплення, згинні напруження, кон-
тактні напруження. 
 
УДК 621.01:621.913:621.633 

Розробка концепції, структури та принципів створення і функціонування нової техні-
чної системи синтезу зубчастих передач / А.В. Кривошея, М.Г. Сторчак, Ю.М. Данильченко, 
М.Е. Тернюк, Б.С. Воронцов, О.В. Устиненко // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механіч-
ного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.64-74. – Бібліогр.: 28 назв. – ISSN 2079-0791. 

У статті обґрунтовано необхідність, технічна та економічна доцільність створення нової те-
хнічної системи синтезу зубчастих передач і математичних моделей та інформаційних технологій, 
які її підтримують, з урахуванням життєвого циклу зубчастих передач. Представлена структура 
технічної системи, концепція, принципи створення та функціонування. Розглянута система дозво-
лить синтезувати зубчасті передачі з більш високими якісними показниками і забезпечити валіда-
цію всіх етапів її життєвого циклу. 

Ключові слова: зубчаста передача, синтез, концепція, структура, принципи створення, жит-
тєвий цикл. 
 

УДК 621.9 
Експериментальні дослідження з виготовлення квазіглобоїдних зубчастих коліс / 

Н.М. Кузьменко // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 
2015. – №34(1143). – С.75-79. – Бібліогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

У статті розглянута технологія виготовлення зубів квазіглобоїдних зубчастих коліс за до-
помогою нової схеми формоутворення, коли передні ріжучі грані не знаходяться в одній пло-
щині, в якій знаходиться і вісь обертання квазіглобоідної заготівки, що призводить до підви-
щення точності виробу. Проведено дослідження сумарної плями контакту квазіглобоїдної чер-
в'ячної зубчастої передачі. Визначено площу сумарної плями контакту квазіглобоїдних черв'я-
чних зубчастих передач. 

Ключові слова: квазіглобоїдне зубчасте колесо, інструментальне колесо, зубонарізання, фо-
рмоутворення. 
 

УДК 681.12.08:534.09 
Порівняльний аналіз точності авторського і дорезонансного методів вимірювання дис-

балансу роторів / О.В. Мамонтов // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – 
Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.79-84. – Бібліогр.: 12 назв. – ISSN 2079-0791. 

Наводиться оцінка метрологічної точності авторського способу вимірювання статичної не-
врівноваженості жорстких роторів у порівнянні з дорезонансним способом. Виводяться формули 
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для розрахунку складової відносної похибки вимірювання, викликаної лінійним тертям. Результат 
аналізу свідчить про те, що по точності вимірювання авторський спосіб не поступається традицій-
ному дорезонансному способу і може бути реалізований на операціях балансування роторів різних 
машин і механізмів. 

Ключові слова: балансування, дисбаланс, жорсткий ротор, дорезонансний, відносна похи-
бка, вільні коливання, лінійне тертя. 
 

УДК 621.83 
Оптимізація основних конструктивних параметрів високоекономічних прецесійних 

передавальних механізмів з тілами кочення / М.В. Маргуліс, Я.О. Гордієнко // Вісник НТУ 
"ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – X.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.85-92. –
Бібліогр.: 9 назв. – ISSN 2079-0791. 

У даній статті на основі аналізу робіт з хвильових передач з тілами кочення, а також на ос-
нові виконаних аналітичних та експериментальних досліджень запропонована методика по опти-
мізації основних конструктивних параметрів даних передач за критерієм мінімізації масогабарит-
них параметрів. Наведено залежності, що враховують вплив кривизни доріжок і тіл кочення, кута 
нутації і кута нахилу фронту періодичної доріжки кочення на величини виникаючих напружень у 
процесі передачі крутного моменту. 

Ключові слова: хвильова передача, головні кривизни, періодична доріжка кочення, тіло ко-
чення, кут нутації, оптимізація, прецесія. 
 

УДК 621.833.6 
Оцінка здатності до навантаження оптимальної по загальної маси конструкції плане-

тарного механізму типу  з умови контактної рівноміцності / В.А. Матусевич, Ю.В. Ша-
рабан, О.В. Шехов, В.Т. Абрамов // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – 
Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.93-102. – Бібліогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

Наведено дослідження залежності оцінки здатності до навантаження оптимальної за масою 
конструкції планетарного механізму типу  від вибору його конструктивних властивостей. 
Конструктивні властивості задають числовими значеннями коефіцієнтів, які визначають властиво-
сті цільової функції мінімізації маси механізму. Мінімум маси конструкції знаходять з умови кон-
тактної рівноміцності зубчастих зачеплень. Оцінка здатності до навантаження конструкції механі-
зму враховує різні варіанти виконання його конструкції. Варіант виконання конструкції механізму 
визначає вид цільової функції мінімізації його маси. Розглянуто проблему вибору оптимальної 
конструкції силового механізму, яка пов’язана з реалізацією теоретичних значень передавального 
відношення одного ступеня механізму. 

Ключові слова: планетарний механізм типу AI, здатність до навантаження, оптимальна по 
загальної маси конструкція, аналог маси, умова контактної рівноміцності зубчатих зачеплень. 
 

УДК 621.9.04 
Новий вид твердосплавних пружинно-пластинчастих черв'ячних шеверів та можливо-

сті їх виготовлення/ В.А. Настасенко // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного при-
воду – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.103-108. – Бібліогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

Робота відноситься до області черв'ячних зуборізних інструментів, зокрема – до збірних че-
рв'ячних шеверів з пластин швидкорізальних сталей і твердих сплавів, призначених для обробки 
черв'ячних зубчастих коліс, а також до технологій їх виготовлення. Проведено аналіз відомих пру-
жинно-пластинчастих черв'ячних інструментів, показані їх переваги і недоліки і запропоновані 
нові конструкції, що усувають дані недоліки. Показана краща сфера їх застосування та розроблено 
технологію їх виготовлення. Сукупність проведених досліджень дозволяє рекомендувати дані ін-
струменти для високопродуктивної високоточної чистової обробки черв'ячних коліс. 

Ключові слова: черв'ячна передача, черв'ячний зуборізний інструмент, шевери. 
 

УДК 621.855 
Динаміка напружено-деформованого стану елементів ланцюгового приводу в металевому і 

полімерному виконанні / О.І. Пилипенко, А.В. Полуян // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми меха-
нічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.109-115. – Бібліогр. 10 назв. – ISSN 2079-0791. 

Показано новий підхід до розрахунку динаміки напружено-деформованого стану елементів 
ланцюгових передач, що враховує реальні динамічні процеси, які неминуче супроводжують ро-
боту ланцюгових приводів. Розглянуто зміну: динамічних навантажень, що діють в двомасових 
ланцюгових контурах, необхідної потужності ланцюгових приводів, а також розподілу напружень, 
результуючих переміщень, коефіцієнта запасу міцності пластин ланок металевого приводного ро-
ликового ланцюгового контуру і пружної монолітної ланки полімерного ланцюга. 

Ключові слова: напружено-деформований стан пластин ланок ланцюга і пружної полімер-
ної монолітної ланки. 

AI2

AI2
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УДК 621.833 
Контактна міцність зубчастих передач з конічно-циліндричними колесами / О.П. По-

пов, Л.О. Попова // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 
2015. – №34(1143). – С.116-124. – Бібліогр.:11 назв. – ISSN 2079-0791. 

Представлено матеріали по новій зубчастій передачі з просторовою точковою системою за-
чеплення прямих евольвентних зубів конічно-циліндричних зубчастих коліс. У вказаній передачі 
зуби шестерні повернуто на малий кут θ відносно зубів колеса, у зв’язку із чим шестерня з ураху-
ванням повороту її зубів на вказаний кут є конічною, в той час як колесо лишається циліндричним. 
При цьому вісі обертання шестерні і колеса зубчастої передачі, що розглядається, яка характери-
зується високою навантажувальною здатністю по контактним напруженням, залишаються парале-
льними одна одній. Пропонована зубчаста передача створена на основі нової теорії контактної мі-
цності, створеної проф. О.П. Поповим. 

Ключові слова: зубчаста передача, напруження, навантажувальна здатність, повернуті 
зуби, конус. 
 
УДК 539.3 

Експериментальне дослідження контактної взаємодії складнопрофільних шорстких 
тіл з урахуванням податливості / Н.Б. Скріпченко, М.М. Ткачук, О.О. Атрошенко, М.А. Тка-
чук // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – 
№34(1143). – С.124-129. – Бібліогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

У статті описана методика і результати експериментального дослідження контактної взає-
модії складнопрофільних тіл. Використана технологія чутливих до тиску плівок, які розміщуються 
між контактуючими тілами, вони служать індикаторами для визначення контактних площин і да-
тчиками для вимірювання розподілу контактного тиску. Показано відповідність застосовуваної 
моделі пружної основи Вінклера. В роботі експериментально отримані значення податливості про-
міжного шару. 

Ключові слова: контактна взаємодія, складнопрофільне тіло, пружна основа Вінклера, ко-
нтактні відбитки. 
 
УДК 621.833 

Аналіз основних факторів, що визначають аерогідродинамічний опір у високошвид-
кісних зубчастих передачах / В.В. Ставицький, П.Л. Носко, Д.М. Марченко, П.В. Філь, 
В.М. Кравченко // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 
2015. – №34(1143). – С.130-134. – Бібліогр.: 17 назв. – ISSN 2079-0791. 

У статті виявлено природу аерогідродинамічного опору обертанню зубчастих коліс та за-
пропоновано прості аналітичні вирази, які надають можливість визначати енергетичну ефектив-
ність високошвидкісних зубчастих передач. На підставі рівняння масового балансу визначена 
щільність оливоповітряної суміші в западинах зубчастого колеса та встановлено число Ейлера, що 
визначає досягнення її критичного значення. Визначено межі впливу торцевих зазорів на втрати 
потужності та ефективності застосування змащування зануренням.  

Ключові слова: високошвидкісні зубчасті передачі, зубчасте колесо, втрати потужності, ае-
рогідродинамічний опір, оливоповітряна суміш, торцевий зазор, ширина зубчастого вінця. 
 
УДК 621.833 

Визначення можливості профілювання вихідних контурів циліндричних прямозубих пе-
редач кривими другого порядку / П.М. Ткач // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного 
приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.135-144. – Бібліогр.: 17 назв. – ISSN 2079-0791. 

У статті розглянуто можливість застосування еліпсу, параболи та гіперболи для утворення 
профілю вихідного контуру. Визначено граничні параметри профільного кута і коефіцієнта висоти 
профілю, за яких застосування зазначених кривих є можливим. Розроблено рекомендації з вибору 
параметрів вихідного контуру таких передач, установлено зв'язок між ними. Запропоновано зага-
льний алгоритм вибору параметрів. Перевірено можливість застосування гіперболічного вихідного 
контуру замість традиційного та вихідного контуру для авіаційних зубчастих коліс. З використанням 
результатів даної роботи можна проводити подальші дослідження геометрії таких передач. 

Ключові слова: вихідний контур, прямий зуб, профільний кут, зубчаста рейка. 
 
УДК 621.833; 62.652 

Моделювання показників жорсткості епіциклу планетарного колісного редуктора / 
А.М. Чанчін // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. 
– №34(1143). – С.144-153. – Бібліогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

На основі розроблених аналітичних моделей деформованого стану епіциклу у складі плане-
тарних колісних редукторів тролейбусів отримано функцію зведеної питомої жорсткості, що до- 
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зволяє враховувати не тільки пружні деформації зубців та ободу під дією експлуатаційних наванта-
жень, але й розміри утомної тріщини у процесі її розвитку. За даними аналізу експлуатаційних ушко-
джень досліджено кінетику втомних тріщин на ободі епіциклів. Встановлено, що за наявності трі-
щини показник зведеної жорсткості епіциклу зменшується пропорційно розмірам тріщини, що сприяє 
виникненню параметричного резонансу в умовах віброударних режимів коливань та підтверджує мо-
жливість однозначної вібродіагностики втомних тріщин епіциклу в умовах тролейбусних депо.  

Ключові слова: епіцикл, пружні деформації, утомна тріщина, спектр вібрацій. 
 
УДК 621.9.04 

Дослідження спектру головних частот тренажера-гексаподу / В.П. Яглінський, Г.В. Ко-
зерацький, А.С. Обайді, М.М. Москвичов // Вісник НТУ "ХПІ". Серія: Проблеми механічного 
приводу. – Х.: НТУ "ХПІ", 2015. – №34(1143). – С.153-158. – Бібліогр.: 11 назв. – ISSN 2079-0791. 

У статті розроблено аналітичні залежності визначення головних частот динамічного трена-
жера екіпажів бойових мобільних машин. Визначені резонансні режими функціонування за шіс-
тьма узагальненими координатами. Встановлено, що відхилення платформи від горизонтального 
положення зменшує першу, другу та четверту головні частоти, а третя і п'ята головні частоти збі-
льшуються. За результатами чисельного моделювання побудовано діаграми залежності головних 
частот від просторової конфігурації платформи гексаподу. Отримані аналітичні моделі дають 
змогу обрати умови функціонування тренажера в діапазоні допустимих значень резонансних частот. 

Ключові слова: частотне рівняння, матриця Якобі, резонанс, жорсткість. 
 
 

РЕФЕРАТЫ 
 

УДК 621.833  
Новиков Михаил Леонтьевич в воспоминаниях кандидата технических наук Яковлева 

А.С. / А.С. Яковлев // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ 
"ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.4-9. – Библиогр.: 7 назв. – ISSN 2079-0791. 

Статья посвящена 100-летию со дня рождения доктора технических наук, профессора М.Л. Но-
викова, создателя круговинтовой системы зацепления. Автор, который лично знал М.Л. Новикова, 
вспоминает о встречах с ним, анализирует достижения и проблемы в области внедрения передач 
Новикова. Рассмотрен вклад в развитие зацепления М.Л. Новикова ведущих советских ученых-
"зубчатников", продолживших исследования после его кончины. Также кратко рассмотрена воз-
можность образования передачи М.Л. Новикова классическими методами Виллиса и Оливье. 

Ключевые слова: зубчатая передача, зацепление М.Л. Новикова, контактная прочность. 
 
УДК 621.85 

Моделирование процесса износа эволютного профиля зуба звездочки цепной втулочно-
роликовой передачи / С.В Андриенко., А.В. Кузнецова, А.В. Устиненко, Р.В. Протасов // Вест-
ник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). 
– С.10-15. – Библиогр.: 14 назв. – ISSN 2079-0791. 

При эксплуатации цепных передач в условиях повышенной запыленности, а также для звез-
дочек ведущих колес гусеничной техники на первый план выходит проблема ускоренного абра-
зивного износа рабочих профилей зубьев. Предложено решать эту проблему применением эволют-
ного цепного зацепления, которое может обеспечить снижение скоростей скольжения и контакт-
ных давлений. Разработана методика синтеза профиля зуба звездочки на основе построения Боби-
лье. Определены радиусы кривизны профиля, скорости скольжения и контактные напряжения в 
цепном зацеплении. Проведено моделирование процесса износа зуба звездочки и разработана ме-
тодика оценки ресурса цепной передачи по критерию износостойкости профиля зуба. 

Ключевые слова: цепная передача, звездочка, зуб, эволютный профиль, износ. 
 
УДК 621.833 

Возможности использования AutoCAD при проектировании новых профилей зацепле-
ния / Мирослав Бошански, Радослав Орокоцки, Растислав Янчек // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: 
Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.15-19. – Биб-
лиогр.: 15 назв. – ISSN 2079-0791. 

Современное машиностроение предъявляет высокие требования к деталям машин, которые ча-
сто являются противоречивыми. Поэтому задача поиска оптимальных параметров детали является 
очень сложной. Все это в полной мере относится и к зубчатым передачам. Перспективным является 
зацепление с выпукло-вогнутым контактом зубьев (ВВК). Данный тип зацепления описывается слож-
ными функциональными зависимостями. Существующие программные продукты верхнего уровня 
(CATIA, Pro/ENGINEER, ANSYS) позволяют провести полный цикл синтеза и анализа зубчатых пе- 
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редач. Однако продукты нижнего уровня (AutoCAD) с расширением на языке программирования 
AutoLISP также позволяют синтезировать профиль зуба и провести геометрический анализ. В статье 
рассмотрена реализация геометрического синтеза и анализа зубчатых передач с ВВК в среде AutoCAD 
с расширением на AutoLISP Данная программная реализация позволяет создавать зубчатые колеса в 2D 
и 3D, редактировать синтезированный профиль и выводить контрольные размеры зубчатых колес. 

Ключевые слова: AutoCAD, AutoLISP, CATIA, выпукло-вогнутый контакт (ВВК), модифи-
кация ВВК зацепления. 

 

УДК 621.833 
Особенности расчета открытых зубчатых передач на прочность / Б.В. Виноградов, 

Д.А. Федин // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 
2015. – №34(1143). – С.19-25. – Библиогр.: 7 назв. – ISSN 2079-0791. 

Проведен анализ возможных причин неравномерности распределения нагрузки по длине кон-
тактных линий в открытых зубчатых передачах крупногабаритных мельниц. Показано, что в откры-
тых зубчатых передачах крупногабаритных машин всегда имеет место неприрабатываемая составля-
ющая погрешности зацепления. Методом конечных элементов исследовано напряженно-деформиро-
ванное состояние самоустанавливающейся шестерни. Показано, что в отличие от стандартных инже-
нерных методик метод конечных элементов позволяет получить данные для расчета на прочность. 

Ключевые слова: открытая зубчатая передача, метод конечных элементов, расчет на проч-
ность, самоустанавливающаяся шестерня. 
 

УДК 621.833 
Создание нормативной базы испытаний механических приводов общемашинострои-

тельного применения / В.Н. Власенко, И.В. Добровольская // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Про-
блемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.25-29. – Библиогр.: 6 назв. 
– ISSN 2079-0791. 

Рассмотрены работы ООО "НИИ "Редуктор" и ТК 47 "Механические приводы" при создании 
нормативной базы испытаний механических приводов планетарного типа. Разработана и внедрена 
программа и методика испытаний ПМ-121, которая распространяется на опытные образцы и се-
рийно выпускаемые редукторы и мотор-редукторы планетарные одно- и многоступенчатые, в том 
числе и блочные, составленные из модулей с планетарными передачами, общемашиностроитель-
ного применения), испытания которых выполняются в испытательном центре ООО "НИИ "Редук-
тор" и на машиностроительных предприятиях, выпускающих механические приводы планетарного 
типа. Допускается проведение испытаний по настоящей ПМ специальных планетарных редукто-
ров и мотор-редукторов, назначение и условия применения которых аналогичны изделиям об-
щемашиностроительного применения. 

Ключевые слова: методы испытания, механический привод планетарного типа.   
 

УДК 621.83:621:9.06 
Изменение кинематики зубофрезерного станка для нарезания зубчатых колес радиально-

круговым способом / С.И. Громнюк., И.Е. Грицай // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механи-
ческого привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.30-34 – Библиогр.: 11 назв. – ISSN 2079-0791. 

В статье рассмотрены направления модернизации серийных зубофрезерних станков с руч-
ным управлением для обеспечения нарезания зубчатых колес дисковой фрезой в условиях непре-
рывного обкатывания радиально-круговым способом. Кинематика станка после ее усовершенство-
вания предусматривает программное управление приводами главного движения и возвратно-по-
ступательного периодического перемещения инструментальной каретки с зубцовой частотой и 
позволяет нарезать зубатые колеса любого профиля зубчатого венца. 

Ключевые слова: зубофрезерный станок, радиально-круговой способ, программный при-
вод, серводвигатель, мехатроника, эффективность. 
 

УДК 621.833.01 
Расчет распределения нагрузок по ширине зубьев, прогиба валов, сил, действующих на 

опоры, и получение сигналов для диагностики зубчатых передач в системе ASGEARS / 
В.Л. Дорофеев, Д.В. Дорофеев, В.Н. Журавлев, А.Б. Единович // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: 
Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.35-40. – Библиогр.: 
6 назв. – ISSN 2079-0791. 

В статье описывается применение программного комплекса ASGEARS для расчета распределе-
ния нагрузок по ширине зубьев, прогиба валов и сил, действующих на опоры трансмиссий. Была приме-
нена специальная конечно-элементная модель расчета, функция формы которой полностью соответ-
ствует дифференциальному уравнению изгиба. Число ступеней вала, имеющих разные диаметры, не 
имеет ограничений. Учитывается угловое или радиальное закрепление узлов. радиальные силы или из-
гибающие моменты. ASGEARS имеет пятнадцати уровневую реляционную базу данных, в которой хра- 
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нятся данные о размерах валов. Результаты расчета выводятся в численном и графическом виде. Полу-
ченные результаты расчета о прогибах валов передаются в систему расчета зубчатых передач, где рас-
считываются распределения контактных и изгибных напряжений по ширине зубьев, жесткость элементов 
системы, радиальные и крутильные колебания. Приведены примеры ввода данных, результаты расчета. 

Ключевые слова: ASGEARS, опоры, валы, трансмиссия, функция формы, распределение 
нагрузок по ширине зубьев.  

 

УДК 620.178.16 : 621.892 
Влияние состояния поверхностных слоёв, образуемых присадками на поверхностях 

трения, на характер деформации материалов сопряжений / А.В. Захарченко // Вестник НТУ 
"ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.41-
48. – Библиогр.: 41 назв. – ISSN 2079-0791. 

На основании современных трибологических источников предлагается аналитический обзор 
путей решения проблемы выбора по состоянию и характеру деформации поверхностных слоёв 
трибосопряжений определённого смазочного материала, который соответствует конкретным усло-
виям эксплуатации. Систематизированы требования для нахождения пороговых значений резуль-
тата совместного действия тепловых и механических нагрузок, когда поверхностные слои тру-
щихся тел становятся химически и каталитически активными, что есть необходимым для интенси-
фикации процессов образования эффективного химически модифицированного слоя. 

Ключевые слова: пакет присадок, химически активные вещества, поверхность трения, по-
верхностный слой, хемосорбция, химически модифицированный слой, вторичная структура. 
 

УДК 629.114.026:519.853.6 
Решение задач поиска рациональных параметров трансмиссий шахтных дизелевозов 

методами прямой оптимизации / И.Ю. Клименко, И.А. Таран, М.Н. Трубицин // Вестник НТУ 
"ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). –С.49-58. 
– Библиогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

Рассмотрены основная (максимальный КПД) и вспомогательные задачи (аппроксимация 
экспериментальных данных) оптимизации параметров гидромеханических трансмиссий шахтных 
локомотивов при помощи модифицированного симплексного метода Нелдера-Мида. Показана 
возможность нахождения локальных экстремумов на основе предварительного зондирования про-
странства; равномерного перебора начальных симплексов (при помощи ЛП-τ сеток) и локализации 
найденных экстремумов с введением дополнительных ограничений на N-мерную область опреде-
ления произвольной целевой функции.  

Ключевые слова: гидромеханические трансмиссии шахтных дизелевозов, методы прямой 
оптимизации, симплексный метод Нелдера-Мида, локальные экстремумы, зондирование N-мер-
ного пространства, ЛП-τ сетки, область локализации экстремума, штрафные ограничения. 

 

УДК 621.833 
Об одном резерве повышения нагрузочной способности зубчатой передачи Новикова с 

исходным контуром по ГОСТ 30224-96 / В.И.Короткин // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Про-
блемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.58-63. Библиогр.: 9 назв. 
– ISSN 2079-0791.  

В данной статье рассмотрен вопрос о возможности снижения за счёт увеличения модуля как 
изгибных, так и контактных напряжений зубьев и повышении нагрузочной способности цилин-
дрической зубчатой передачи Новикова, выполненной на основе используемого на практике стан-
дартного исходного контура по ГОСТ 30224-96. Работа передачи предполагается в реальных усло-
виях, т.е. при наличии технологических погрешностей изготовления и сборки, а также с учётом 
податливости зубьев и деталей привода. Увеличение модуля осуществляется при сохранении ра-
диальных и осевых габаритов зубчатой передачи. При обработке результатов моделирования по-
лучены рабочие формулы для расчёта эффективных контактных и изгибных напряжений, а также 
таблицы и графики. Показано, что при увеличении модуля на одну ступень снижаются контактные 
напряжения до 30% и изгибные до 60%, с возрастанием эффекта по мере понижения степени точ-
ности передачи. С учётом нелинейной связи между напряжениями и нагрузкой нагрузочная спо-
собность передачи повышается соответственно до 1,5 раз по контакту и до 2-х раз по изгибу.  

Ключевые слова: зубчатая передача Новикова, модуль зацепления, изгибные напряжения, 
контактные напряжения 

 

УДК 621.01:621.913:621.633 
Разработка концепции, структуры и принципов создания и функционирования новой тех-

нической системы синтеза зубчатых передач / А.В. Кривошея, М.Г.Сторчак, Ю.М. Данильченко, 
Н.Э. Тернюк, Б.С. Воронцов, А.В. Устиненко // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механиче-
ского привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.64-74. – Библиогр.: 28 назв. – ISSN 2079-0791. 
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В статье обоснована необходимость, техническая и экономическая целесообразность созда-
ния новой технической системы синтеза зубчатых передач и ее поддерживающих математических 
моделей и информационных технологий с учетом жизненного цикла зубчатых передач. Представ-
лена структура технической системы, концепция, принципы создания и функционирования. Рас-
смотренная система позволит синтезировать зубчатые передачи с более высокими качественными 
показателями и обеспечить валидацию всех этапов ее жизненного цикла. 

Ключевые слова: зубчатая передача, синтез, концепция, структура, принципы создания, 
жизненный цикл. 

 

УДК 621.9 
Экспериментальные исследования по изготовлению квазиглобоидных зубчатых колес 

/ Н.Н. Кузьменко // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ 
"ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.75-79. – Библиогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

В статье рассмотрена технология изготовления зубьев квазиглобоидных зубчатых колес раз-
ной геометрии с помощью новой схемы формообразования, когда передние режущие грани не 
находятся в одной плоскости, в которой находится и ось вращения квазиглобоидной заготовки, 
что приводит к повышению точности изделия. Проведено исследование суммарного пятна кон-
такта квазиглобоидной червячной зубчатой передачи. Определена площадь суммарного пятна кон-
такта квазиглобоидных зубчатых передач. 

Ключевые слова: квазиглобоидное зубчатое колесо, инструментальное колесо, зубонареза-
ние, формообразование. 
 

УДК 681.12.08:534.09 
Сравнительный анализ точности авторского и дорезонансного методов измерения дис-

баланса роторов / А.В. Мамонтов // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического при-
вода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.79-84. – Библиогр.: 12 назв. – ISSN 2079-0791. 

Приводится оценка метрологической точности авторского способа измерения статической 
неуравновешенности жестких роторов в сравнении с дорезонансным способом. Выводятся фор-
мулы для расчета составляющей относительной погрешности измерения, вызванной линейным 
трением. Результат анализа свидетельствует о том, что по точности измерения, авторский способ 
не уступает традиционному дорезонансному способу и может быть реализован на операциях ба-
лансировки роторов различных машин и механизмов. 

Ключевые слова: балансировка, дисбаланс, жесткий ротор, дорезонансный, относительная 
погрешность, свободные колебания, линейное трение. 

 

УДК 621.83 
Оптимизация основных конструктивных параметров высокоэкономичных прецесси-

онных передаточных механизмов с телами качения / М.В. Маргулис, Я.О. Гордиенко // Вест-
ник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). 
– С.85-92. – Библиогр.: 9 назв. – ISSN 2079-0791. 

В данной статье на основе анализа работ по волновым передачам с телами качения, а так же 
выполненных аналитических и экспериментальных исследований предложена методика по опти-
мизации основных конструктивных параметров данных передач по критерию минимизации мас-
согабаритных параметров. Приведены зависимости, учитывающие влияние кривизны дорожек и 
тел качения, угла нутации и угла наклона фронта периодической дорожки качения на величины 
возникающих напряжений в процессе передачи вращающего момента. 

Ключевые слова: волновая передача, главные кривизны, периодическая дорожка качения, 
тело качения, угол нутации, оптимизация, прецессия. 

 

УДК 621.833.6 
Оценка несущей способности оптимальной по массе конструкции планетарного меха-

низма типа  / В.А. Матусевич, Ю.В. Шарабан, А.В. Шехов, В.Т. Абрамов // Вестник НТУ 
"ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.93-
102. – Библиогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

Приведено исследование зависимости оценки несущей способности оптимальной по массе 
конструкции планетарного механизма типа  от выбора его конструктивных свойств. Конструк-
тивные свойства задают числовыми значениями коэффициентов, которые определяют свойства 
целевой функции минимизации массы механизма. Минимум массы конструкции находят из усло-
вия контактной равнопрочности зубчатых зацеплений. Оценка несущей способности конструкции 
механизма учитывает различные варианты исполнения его конструкции. Вариант исполнения кон-
струкции механизма определяет вид целевой функции минимизации его массы. Рассмотрена про-
блема выбора оптимальной по массе конструкции силового механизма, связанная с реализацией 
получаемых теоретических значений передаточного отношения одной ступени механизма. 

AI2

AI2
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Ключевые слова: планетарный механизм типа , несущая способность, конструкция оп-
тимальная по массе, аналог массы, контактная равнопрочность зубчатых зацеплений. 

 
УДК 621.9.04 

Новый вид твердосплавных пружинно-пластинчатых червячных шеверов и возможно-
сти их изготовления / В.А. Настасенко // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического 
привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.103-108. – Библиогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

Работа относится к области червячных зуборезных инструментов, в частности – к сборным 
червячным шеверам из пластин быстрорежущих сталей и твердых сплавов, предназначенным для 
обработки червячных зубчатых колес, а также к технологиям их изготовления. Проведен анализ 
известных пружинно-пластинчатых червячных инструментов, показаны их достоинства и недо-
статки и предложены новые конструкции, устраняющие данные недостатки. Показана предпочти- 
тельная сфера их применения и разработана технология их изготовления. Совокупность проведен-
ных исследований позволяет рекомендовать данные инструменты для высокопроизводительной 
высокоточной чистовой обработки червячных колес. 

Ключевые слова: червячная передача, червячный зуборезный инструмент, шеверы. 
 

УДК 621.855 
Динамика напряжённо-деформированного состояния элементов цепного привода в ме-

таллическом и полимерном исполнении / О.И. Пилипенко, А.В. Полуян // Вестник НТУ 
"ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.109-
115. – Библиогр.: 10 назв. – ISSN 2079-0791. 

Показан новый подход к расчёту динамики напряжённо-деформированного состояния элемен-
тов цепных передач, учитывающий реальные динамические процессы, неизбежно сопровождающие 
работу цепных приводов. Рассмотрено изменение: динамических нагрузок, действующих в двухмас-
совых цепных контурах, необходимой мощности цепных приводов, а также распределения напряже-
ний, результирующих перемещений, коэффициента запаса прочности пластин звеньев металличе-
ского приводного роликового цепного контура и упругого монолитного звена полимерной цепи. 

Ключевые слова: напряжённо-деформированное состояние пластин звеньев цепи и упру-
гого полимерного монолитного звена. 

 

УДК 621.833 
Контактная прочность зубчатых передач с коническо-цилиндрическими колесами / 

А.П. Попов, Л.А. Попова // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: 
НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.116-124. – Библиогр.: 11 назв. – ISSN 2079-0791. 

Представлены материалы по новой зубчатой передаче с пространственной точечной си-
стемой зацепления прямых эвольвентных зубьев коническо-цилиндрических зубчатых колес. В 
указанной передаче зубья шестерни повернуты на малый угол θ относительно зубьев колеса, в 
связи с чем шестерня с учетом поворота её зубьев на указанный угол является конической, в то 
время как колесо остается цилиндрическим. При этом оси вращения шестерни и колеса рассмат-
риваемой зубчатой передачи, характеризуемой высокой нагрузочной способностью по контакт-
ным напряжениям, остаются параллельными друг другу. Предлагаемая зубчатая передача создана 
на основе новой теории контактной прочности, разработанной проф. А.П. Поповым. 

Ключевые слова: зубчатая передача, напряжения, нагрузочная способность, повернутые 
зубья, конус. 

 

УДК 539.3 
Экспериментальное исследование контактного взаимодействия сложнопрофильных 

шероховатых тел с учетом податливости / Н.Б. Скрипченко, Н.Н. Ткачук, А.А. Атрошенко, 
Н.А. Ткачук // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 
2015. – №34(1143). – С.124-129. – Библиогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

В статье описана методика и результаты экспериментального исследования контактного вза-
имодействия сложнопрофильных тел. Использована технология чувствительных к давлению пле-
нок, которые размещаются между контактирующими телами, они служат индикаторами для опре-
деления контактных площадок и датчиками для измерения распределения контактных давлений. 
Показано соответствие применяемой модели упругому основанию Винклера. В работе экспери-
ментально получена величина податливости промежуточного слоя.  

Ключевые слова: контактное взаимодействие, сложнопрофилоное тело, упругое основание 
Винклера, контактные отпечатки. 

 

УДК 621.833 
Анализ основных факторов, определяющих аэрогидродинамическое сопротивление в 

высокоскоростных зубчатых передачах / В.В. Ставицкий, П.Л. Носко, Д.Н. Марченко, 
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П.В. Филь, В.Н. Кравченко // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода. – 
Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.130-134. – Библиогр.: 17 назв. – ISSN 2079-0791. 

В статье выявлена природа аэрогидродинамического сопротивления вращению зубчатых колес 
и предложены относительно простые аналитические выражения, дающие возможность определять 
энергетическую эффективность высокоскоростных зубчатых передач. На основании уравнения мас-
сового баланса определена плотность масловоздушной смеси во впадинах зубчатого колеса и установ-
лено граничное число Эйлера, определяющее достижение ее критического значения. Определены пре-
делы влияния торцевых зазоров на потери мощности и эффективности применения смазкой окунанием. 

Ключевые слова: зубчатые передачи, зубчатое колесо, потери мощности, аэрогидродина-
мическое сопротивление, масловоздушная смесь, торцевой зазор, ширина зубчатого венца. 

 

УДК 621.833 
Определение возможности профилирования исходных контуров цилиндрических пря-

мозубых передач кривыми второго порядка / П.Н. Ткач // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Про-
блемы механического привода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.135-144. – Библиогр.: 17 
назв. – ISSN 2079-0791. 

В статье рассмотрена возможность применения эллипса, параболы и гиперболы для образо-
вания профиля исходного контура. Определены предельные параметры профильного угла и коэф-
фициента высоты профиля, при которых возможно применение указанных кривых. Разработаны 
рекомендации по выбору параметров исходного контура таких передач, установлена связь между 
ними. Предложен общий алгоритм выбора параметров. Проверена возможность применения ги-
перболического исходного контура вместо традиционного и исходного контура для авиационных 
зубчатых колес. С использованием результатов данной работы можно проводить дальнейшие ис-
следования геометрии таких передач. 

Ключевые слова: исходный контур, прямой зуб, профильный угол, зубчатая рейка. 
 

УДК 621.833; 62.652 
Моделирование показателей жесткости эпицикла планетарного колесного редуктора / 

А.Н. Чанчин // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического привода – Х.: НТУ "ХПИ", 
2015. – №34(1143). – С.144-153. – Библиогр.: 6 назв. – ISSN 2079-0791. 

На основе разработанных аналитических моделей деформированного состояния эпицикла в 
составе планетарных колесных редукторов троллейбусов получено функцию приведенной удель-
ной жесткости, отражающую не только упругие деформации зубьев обода эпицикла под действием 
нормативных нагрузок, но и размеры усталостной трещины в процессе ее развития. По данным 
анализа эксплуатационных повреждений исследована кинетика усталостных трещин на ободе эпи-
циклов. Установлено, что при наличии трещины показатель приведенной жесткости эпицикла умень-
шается пропорционально размерам трещины, что способствует возникновению параметрического 
резонанса в условиях виброударных режимов колебаний и подтверждает возможность однознач-
ной вибродиагностики усталостных трещин на ободе эпицикла в условиях троллейбусных депо. 

Ключевые слова: эпицикл, упругие деформации, усталостная трещина, спектр вибраций. 
 

УДК 621.9.04  
Исследование спектра главных частот тренажера-гексапода / В.П. Яглинский, Г.В. Козе-

рацкий, А.С. Обайди, Н.Н. Москвичев // Вестник НТУ "ХПИ". Серия: Проблемы механического при-
вода. – Х.: НТУ "ХПИ", 2015. – №34(1143). – С.153-158. – Библиогр.: 11 назв. – ISSN 2079-0791. 

В статье разработаны аналитические зависимости определения главных частот динамиче-
ского тренажера экипажей боевых мобильных машин. Определены резонансные режимы функци-
онирования по шести обобщенным координатам. Встановлено, что отклонение платформы от го-
ризонтального положения уменьшает первую, вторую и четвертую главные частоты, а третья и 
пятая главные частоты возрастают. По результатам численного моделирования построены диа-
граммы зависимости главных частот от пространственной конфигурации платформы гексапода. 
Полученные аналитические модели дают возможность выбирать условия функционирования тре-
нажера в диапазоне допустимых  значений резонансных частот. 

Ключевые слова: частотное уравнение, матрица Якоби, резонанс, жесткость. 
 
 

ABSTRACTS 
 

Novikov Mikhail Leont'evich in the memories of the candidate of technical sciences Yakovlev 
A.S. / A.S. Yakovlev // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problems of mechanical drive. – Kharkiv: NTU 
"KhPI", 2015. – №34(1143). – P.4-9. – Bibliogr.: 7. – ISSN 2079-0791. 

The article is devoted to the 100th anniversary of the birth of Doctor of Technical Sciences, Professor 
M.L. Novikov, founder of circular-helical gearing system. The author, who personally knew M.L. Novikov, 
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recalls his meetings with them, analyze the achievements and challenges in implementing of Novikov 
gears. Considered part in the development of M.L. Novikov gearing by leading Soviet scientists who 
continued to study after his death: A.I. Petrusevich, V.A. Gavrilenko, V.N. Kudryavtsev, R.V. Fedyakin 
and V.A. Chesnokov, E.G. Roslivker, V.I. Korotkin and others. Also briefly discussed the possibility of 
forming M.L. Novikov gearing by classical methods Willis and Olivier. This proposal by G.G. Baranov 
– to form tooth profiles used in the Olivier method two incongruent curves with the inner point touch; pro-
posal by Y.S. Davydov – used for the same purpose incongruent producing pairs. The author also shows that 
the cylindrical gear pair with a point mesh may be created of a single basic rack by Olivier (Camus) method. 

Keywords: gear, Novikov mesh, contact strength. 
 

Wear simulation for evolute tooth profile of the bush-roller chain drive / S.V. Andrienko, 
A.V. Kuznetsova, А.V. Ustinenko, R.V. Protasov // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problems of me-
chanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.10-15. – Bibliogr.: 14. – ISSN 2079-0791. 

When using chain drives in dusty conditions, and for sprockets of the drive wheels for tracked 
vehicles, to the forefront the problem of accelerated abrasive wear of working teeth profiles. It is proposed 
to solve this problem using evolute chain mesh, which can ensure the reduction of sliding velocities and 
contact pressure. A method for the synthesis of tooth form by constructing Bobillier. The solution of the 
differential equation that describes the profile stars, obtained numerically by the Runge-Kutta method in 
the system MathCAD using the built-in function Rkadapt. Approximation of the profile with the help of 
a third-order Bezier curve was made. The methods are developed: determining sliding velocities in the 
chain engagement; calculating the curvature radius of the tooth profile based on differentiating the Bezier 
curve; determination of contact stress by H. Hertz formula. Mathematical model of the sprocket tooth 
wear is developed. Method of evaluation the resource chain drive on the criterion of wear resistance of 
the tooth profile is proposed. 

Keywords: chain drive, sprocket, tooth, evolute profile, wear. 
 

Possibilities of using AutoCAD in the design of new mesh profiles / Miroslav Bošanský, Ra-
doslav Orokocký, Rastislav Janček // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problems of mechanical drive. – 
Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.15-19. – Bibliogr.: 15. – ISSN 2079-0791. 

Modern engineering places high demands on machine parts (increase of loading capacity and re-
source, low the weight, reducing design time), which are often contradictory. Therefore, the task of finding 
the optimal parameters of the items is very difficult. All this fully applies to the gears. Promising is mesh 
with the convex-concave tooth contact. This type of mesh is described by complex functional dependen-
cies. The existing top-level software (CATIA, Pro/ENGINEER, ANSYS) allow for a full cycle of synthe-
sis and analysis of gears. However, the products of the lower level (AutoCAD) with extension program-
ming language AutoLISP allow synthesis of tooth profile and conduct geometric analysis. The article 
describes the implementation of a geometric synthesis and analysis of gears with convex-concave tooth 
contact in AutoCAD system with the AutoLISP extension. This software implementation can create gears 
in 2D and 3D, edit the synthesized profile and output control sizes of gears. 

Keywords: AutoCAD, AutoLISP, CATIA, convex-concave contact, modification of convex-concave mesh. 
 

Features of the load capacity calculation of open gearings/ B.V. Vinogradov, D.A. Fedin // 
Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – 
№34(1143). – P.19-25. – Bibliogr.: 7. – ISSN 2079-0791. 

The article analyzes the current trends in heavy machinery drive production. It is shown that the main 
trend is the increase of the drive power and the use of drives with two motors. Open gearing – the main type 
of gearing in heavy machinery. It is shown that the errors occurs during manufacture, installation and opera-
tion of open gearing. There is always a non run-out component of gearing error. Gearing errors lead to non-
uniform distribution of the load along the length of the contact lines. Gears open gearings have a complex 
structure. Gears deform under the load. This leads to non-uniform distribution of the load along the length of 
the contact lines. The results of experimental studies of non-uniform distribution of the load in open gearing 
of tumbling mills are presented. It is shown that the distribution of load along the length of the contact line is 
linear. One of the ways to reduce the non-uniform distribution of the load in open gearing is the use of self-
aligning pinion. The finite element method was used to investigate the stress-strain state of self-aligning pin-
ion in the absence of gearing errors. It is shown that the gear is in the essentially three-dimensional stress-
strain state. Unlike standard methods ISO6336, DIN 3990, AGMA finite element method allows to obtain 
reliable data for the calculation of the strength of the open gearings of heavy machinery. 

Keywords: open gearing, finite element method, stress calculation, self-aligning pinion. 
 

УДК 621.833  
Creating a normative base tests of mechanical drives engineering application / V.N. Vlasenko, 

І.V. Dobrovolskaya // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU 
"KhPI", 2015. – №34(1143). – P.25-29. – Bibliogr.: 7. – ISSN 2079-0791. 
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Reviewed the work of LLC "Institute "Gear" and TC 47 "Mechanical drives" when creating the 
regulatory framework testing the mechanical actuators of planetary type. Program and methods of test-
ing PM-121 was developed and implemented for distribution on prototypes and mass-produced gear-
boxes and geared motors Planetary single- and multistage, including block constructed from modules 
with a planetary gear-building applications) tests are carried at the testing center LLC "Institute" Gear 
"and machine-building enterprises producing mechanical drives planetary type. permitted testing of 
the present PM special planetary gear and gear motors, appointment and conditions of use which are 
similar to parts of general machine. PM installs the procedure for obtaining at acceptance, qualification, 
periodic and typical tests of reliable information on the actual values of the technical characteristics of 
products. Some provisions of the PM can be used to conduct research tests. The technique is also 
suitable for certification testing. 

Keywords: test methods, the mechanical drive of the planetary type. 
 

Changing the kinematics of gear hobbing machine for gear cutting by radial-circular method 
/ S.I. Gromnjuk, I.Je. Grycaj // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – 
Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.30-34. – Bibliogr.: 11. – ISSN 2079-0791. 

The article viewed directions upgrading serial gear manually controlled gear’s cutter machine un-
der for radial- circular way. Changing gear kinematics conventional machine is as follows. Rotating disk 
mill provided by servomotor controlled controller or computer. Speed cutters of the mill take depending 
on mechanical properties of the cog-wheel’s material and its diameter. Periodic mill’s motion in the radial 
direction has a frequency equal to the number of teeth and wheels by means of servomotor. Instrumental 
carriage with a cutter installed on ball bearings in double guides. Manage servomotor carriage is also 
carried out by the controller or computer. Set value displacement, depending on the module. Simultaneous 
control of two working movements – cutting speed and radial displacement cutters cut serrated surfaces 
allows any profiles- involute, sinusoidal, Novikov gearing, arch, asymmetrical, stars and others. 

Keywords: gear’s cutter machine, radial-circular way, CNC-cutting, Mekhatronik, effectiveness. 
 

Calculation of distribution of loads on width of teeth, a sag of shafts, the forces operating on 
legs, and deriving of signals for preliminary treatment of gears in system ASGEARS / 
V.L. Dorofeev, D.V. Dorofeev, V.N. Zhuravlev, A.B. Edinovich // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Prob-
lem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.35-40. – Bibliogr.: 6. – 
ISSN 2079-0791. 

This article describes the use of the software complex ASGEARS for calculation of load distribu-
tion across the width of the teeth, the shafts bending and of the forces acting on the supports transmissions. 
Was used a special finite element model calculation, the function form of which is fully consistent with 
the differential equation of bending. The number of stages shaft having different diameters, has no limi-
tations. The angular or radial fixing nodes, radial forces or bending moments was taken into account. 
ASGEARS has fifteen-level relational database, which stores information about the sizes of the shafts. 
The calculation results are displayed in numerical and graphical form. The results of the calculation of the 
bending of the shafts are transmitted to the system calculation of gears, where the calculated distribution 
of the contact and bending stresses across the width of the teeth, the stiffness of the system elements, 
radial and torsional vibration. The article shows examples of input data calculation results. 

Keywords: ASGEARS, shaft, transmission, form function, distribution of loadings on width of teeth. 
 

The impact of surface layers state formed by additives at friction surfaces on the nature of con-
jugation materials deformation / А.V. Zakharchenko // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of me-
chanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.41-48. – Bibliogr.: 41. – ISSN 2079-0791. 

The analytical review of solution tracks for a problem to choose the lubricant conforming to specific 
conditions of exploitation in accordance with the triboconjugation surface layers state and deformation 
nature on the basis of state-of-the-art tribological sources. The requirements are systematised for deter-
mining the threshold values for the outcome of joint action of thermal and mechanical load when the 
friction surfaces become chemically and catalytically active that is needed for the intensification of an 
effective chemically modified layer formation processes. In general the friction couples on the surface of 
which more homogeneous structure has been formed within the friction process are characterized with 
better tribo-engineering features. If on the friction surface there is a combination of topographical elements 
that are typical for diverse structures, then it testifies to the tribological unit unstable operation. A great 
number of some deficiencies on the surfaces testifies to the tribological unit unstable operation too. 

Keywords: a package of additives, chemically active substances, friction surface, superficial layer, 
chemisorption, and a chemically modified layer, secondary structure. 

 
The task solution of searching rational parameters of mine locomotive transmissions by meth-

ods of directoptimization/ І.Yu. Klymenko, I.А. Taran, M.N. Trubitsin // Bulletin of NTU "KhPI". 
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Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.49-58. – Bibli-
ogr.: 6. – ISSN 2079-0791.  

The main (maximum efficiency) and auxiliary tasks (approximation of experimental data)of opti-
mizing the parameters of hydromechanical transmission of mine locomotives using the modified simplex 
method of Nelder-Mead are considered. The possibility of finding local extremums on the basis of the 
preliminary probing space; evenly busting the initial simplex (using LP-τ grids) and localization of extre-
mums found with the introduction of additional restrictions on the N-dimensional space of arbitrary ob-
jective function. Further refinement of the algorithm is supposed to be carried out in the direction of bal-
ance account for simplex vertices, to reduce the number of iterations carried out – considering the second 
best and the worst peaks. Also stopping criterion for calculating, on the principle of full coverage zones 
OOTSF localization, ie receiving a total of its examination developed. 

Keywords: mine diesel locomotives, hydromechanical transmission, methods of direct optimiza-
tion, the simplex method of Nelder-Mead, local extremums, probing N-dimensional space, the LP-τ grids, 
localization region of extremum, punitive restrictions. 
 

About one a reserve of increase the load capacity of the Novikov gearing with basic rack profile 
according to GOST 30224-96 / V.I. Korotkin // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical 
drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.58-63. – Bibliogr.: 9. – ISSN 2079-0791. 

This article considers the possibility of reducing the bending and contact stresses as well as increas-
ing the load capacity of cylindrical Novikov gearing made on the basis used in practice standard basic 
rack profile according to GOST 30224-96 due to the increase of module. Job of transmission is expected 
in the real world, i.e. in the presence of manufacture and assembly errors and taking into account the 
compliance of the teeth and drive components. With increasing module remain unchanged radial and axial 
overall dimensions of gear transmission. When processing the results of modeling received the working 
formula for the calculation of effective contact and bending stresses, as well as tables and graphs. It is 
shown that with increasing module one step reduces the effective contact stresses up to 30%, and bending 
up to 60%, wherein effect increases with decreasing degree of Accuracy for Transmission. Taking into 
account the non-linear relationship between stress and load load capacity of the transmission is increased, 
respectively, to 1.5 times for contact and up to 2 times by bending.  

Keywords: Novikov gearing, module engagement, bending stresses, contact stresses 
 

Development of the concept, structure and principles of the establishment and functioning of 
a new technical system for gears synthesis / A.V. Krivosheya, M.G. Storchak, Yu.M. Danilchenko, 
N.E. Ternuk, B.S. Vorontsov, А.V. Ustinenko // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechani-
cal drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.64-74. – Bibliogr.: 28. – ISSN 2079-0791. 

In the article the necessity, the technical and economic feasibility of creating a new technical system 
synthesis gears and its support of mathematical models and information technology, taking into account 
the life cycle of gears. These information technologies through support for the lifecycle of products can 
be used not only to improve efficiency, productivity and profitability of the processes of business, but also 
to create new mechanisms or radical improvement of the known. The article made an analysis and presents 
particular technical system development and information technology to support it on the example of the 
synthesis of gears as one of the most complex and mass higher kinematic pairs. The structure of the tech-
nical system, concepts, principles of creation and functioning. Considered system will enable synthesize 
gears with higher quality performance and provide validation of all stages of its life cycle. 

Keywords: gear, synthesis, concept, structure, principles of creation, life cycle. 
 

Experimental studies on the production of globoid gears / N.N. Kuzmenko // Bulletin of NTU 
"KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.75-79. – 
Bibliogr.: 6. – ISSN 2079-0791. 

Major geometric and kinematic parameters of produced globoid teeth wheels are as follows: relative 
sliding speed; total speed of contacting surfaces displacement; angle between vector of relative speed and 
direction of contact lines; transformed curvature of contacting surfaces; specific slides at the instrument 
tooth and teeth wheel being treated; the length of contact line. Analysis of these parameters allowed to 
increase precision of globoid teeth wheel due to perfection of heir shape formation scheme. Estimation of 
precision of globoid teeth wheels treatment by the suggested method of shape formation has been in- 
vestigated in comparison with existing shape formation schemes. The total area of contact for kvazi-glo-
boid contact gears is defined. 

Keywords: kvazi-globoid gear-wheel, instrumental wheel, gear cutting, shaping. 
 

Comparative analysis of accuracy of autor's and preresonance methods of measuring rotor 
unbalance / A.V. Mamontov // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: 
NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.79-84. – Bibliogr.: 12. – ISSN 2079-0791. 
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The paper estimates metrological accuracy the author's method of measuring statical disbalance 
of rigid rotors compared to preresonance one. Formula are derived for calculating component of rela- 
tive measurement error caused by linear friction. Also, the calculated data were obtained in the form 
of diagrams. The result of analysis is indicative of the fact that by measurement accuracy the author`s 
method has an advantage over preresonance one and can be used in technological operations of rotor 
balancing of various machines and mechanisms. Scientific novelty consists in the derivation of formu-
las for calculating the component of the relative error of the imbalance via partial preresonance o for 
methods and copyright caused by linear friction. The practical significance of this study is to confirm 
the possibility of establishing more precise and easier to manufacture and maintain the equipment to 
determine the static unbalance of rotors.  

Keywords: balancing, unbalance, rigid rotor preresonance, relative error, free oscillations, linear 
friction. 
 

Optimization of main design factors highly economical precessional drives with rolling ele-
ments / M.V. Margulies, Y.O. Gordienko // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical 
drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.85-92. – Bibliogr.: 9. – ISSN 2079-0791. 

One of primary goals of the trend of intensive development of modern engineering sets is a contin-
uous increase of power and decrease of mass and dimensional characteristics of drives of the machines 
and mechanisms. This makes the development of improved drives with progressive harmonic drives with 
rolling elements an actual task. In this article method of optimization of main design factors for minimi-
zation of mass and dimension parameters is given. The article is based on the analysis of scientific re-
searches on calculation of deflected mode of machine elements at a local compression and publications 
about harmonic drives with rolling elements, and competed analytical researches and experimental data 
which are obtained during test prototype of mechanism. Dependencies that consider the influence of cur-
vature of race grooves and rolling elements and nutation angle on values of contact stress which occur in 
workloads transfer process are given. 

Keywords: harmonic drive, principal curvatures, periodic race groove, rolling elements, nutation 
angle, optimization, precession. 
 

Evolution of loading ability of optimal on mass construction of planetary mechanism of type 
 from conditions of contact balances / V.A. Matusevich, U.A. Sharaban, A.V. Shehov, 

V.T. Abramov // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI". 
2015. – №34(1143). – P.93-102. – Bibliogr.: 6. – ISSN 2079-0791. 

Research of dependence evolution of the loading ability of the mass optimal structure of planetary 
mechanism of type  on the chosen his design data is given. Structural properties set the numerical 
values of coefficients which determine properties of objective function of minimization of mass of mech-
anism. The minimum of mass of structure is found from a condition of contact strength balances of gear 
gearings. Estimation of the loading ability structure of mechanism takes into account the different variants 
of execution of his structure. The variant of execution of structure of mechanism is determined by the type 
of objective function of minimization of his mass. The problem of choice of optimum on mass structure 
of power mechanism associated with the implementation of the theoretical values obtained by the gear 
ratio of one stage mechanism is considered. 

Keywords: planetary mechanism of type , loading ability, optimal structure of the mass, analog 
of the mass, .contact balances of gear gearings. 
 

New type of herd alloy sprig-plate worm shavers and possibility of their manufacturing / 
V.A. Nastasenko // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problems of the mechanical drive – Kharkiv: NTU 
"KhPI", 2015. – №34(1143). – P.103-108. – Bibliogr.: 6. – ISSN 2079-0791. 

The work deals with the realm of worm gear cutting tools in particular with assembled worm shav-
ers made from high speed steels and hard, alloys intended for machining worm gear manufacturing pro-
cess. Its implementation is connected with the need to improve the worm gear and tools to make them. 
One solution to this problem is finishing worm gear shaving. The analysis of known spring plate worm 
cutting tools was done, their merits and drawbacks were shown, and new designs eliminating these draw-
backs were suggested: a preferable realm of their application was shown, and their manufacturing process 
was developed. Analyzed the technical and economic parameters of the proposed designs of shavers. Ma-
terial consumption and complexity of manufacturing the proposed shavers reduced by 10%. The sum total 
of research done allows to recommend the instruments of question for high-productive and high-precision 
finish machining of worm wheels. 

Keywords: worm gear, worm gear cutting tools, shavers. 
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Dynamics of the stress-strained state the elements of a chain drive in in metal and polymeric 
implementation / O.I. Pilipenko, A.V. Poluyan // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechan-
ical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.109-115. – Bibliogr.: 10. – ISSN 2079-0791. 

A new approach to the calculation of the dynamics of the stress-strained state of chain transmissions are 
shown, which takes into account the real dynamic processes occurring during operation of chain drives. Maxi-
mum stress of a monolithic elastic polymeric link is less than the internal metal plate of the chain link. In 
the event of the maximum (peak) stress occurs and the corresponding maximum (peak) resulting elastic 
movement in the nodes of elements of the chain investigated. During these moments there is a reduction 
of the minimum safety factor of the material investigated elements of the chain. In addition, the obtained 
average value of the minimum safety factor plates metal chain corresponds to the traditional high value 
for such chains, and for the polymer chain, this value is placed within the machine-building norms. The 
existence of emerging vibration loads that multiple act on the sprockets and chain contour during operation 
of transmission. They are concentrated in the areas of microshock interaction roller chain with sprockets 
and, as a result of such influence, there are large localized stresses and elastic displacements in the mate-
rial, which in most cases is the reason for breaking the plates of the chain links. 

Keywords: stress-strained state plates of the chain links and the elastic polymer monolithic link. 
 

Contact strength of toothed gearings with bevel-cylindrical gears / A.P. Popov, L.A. Popova 
// Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – 
№34(1143). – P.116-124. – Bibliogr.: 11. – ISSN 2079-0791. 

The materials on the novel toothed gearing with spatial spot gearing of the straight evolvent 
teeth of the bevel-cylindrical gears have been presented. In this gearing the teeth of the pinion were 
turned by a small angle θ relatively of the gear teeth. In connection with this and taking into account 
the angle θ, the pinion presents itself bevel whereas the gear remains cylindrical. By that the axex of 
rotation of the pinion and gear remain parallel each other. The given gearing is characterized by high 
load capacity on contact stresses. The proposed gearing has been created on the basis of the new theory 
of contact strength worked out by prof. Popov A.P. To determine the maximum values of contact 
stresses under consideration gearing spatial contact problem is solved, providing not only finding con-
tact stresses, but also the size of the elliptical contact area, and the minimum values of the rotation 
angle θ with respect to pinion teeth of the gear teeth. 

Keywords: gearing, stresses, load capacity, turned teeth, bevel-cylindrical gearing. 
 

Experimental research of contact interaction of complex rough bodies in view of compliance 
including compliance / N.B. Skripchenko, N.N. Tkachuk, A.A. Atroshenko, N.A. Tkachuk // Bulletin 
of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – 
P.124-129. – Bibliogr.: 6. – ISSN 2079-0791. 

Important task is to determine the possible application of the developed, adapted or improved meth-
ods for the numerical investigation. Accuracy of numerical solutions by varying the parameters of numer-
ical models is also an important task. The boundary element method is used for numerical solution of the 
contact problem. The article describes the method and results of experimental research of contact interac-
tion complex-shaped bodies. The technology of pressure-sensitive films, which are placed between the 
contacting bodies, was used; they serve as indicators for the determination of the contact areas and sensors 
for measuring the contact pressure distribution. The correspondence used model with Winkler elastic 
foundation was shown. The magnitude of the compliance of the intermediate layer was obtained experi-
mentally. Possibility of modeling contact interaction of complex-shaped bodies with the elastic layer using 
variants of the method of boundary integral equations has been demonstrated. 

Keywords: contact interaction, complex body, Winkler elastic foundation, contact prints. 
 

Analysis of key factors that influence aerodynamic friction in high-speed gear transmissions 
/ V.V. Stavitskyy, P.L. Nosko, D.N. Marchenko, P.V. Fil, V.M. Kravtchenko // Bulletin of NTU 
"KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.130-134. 
– Bibliogr.: 17. – ISSN 2079-0791. 

This paper presents a discussion of the nature of windage and churning power losses. Relatively 
straightforward analytical mathematical expressions are offered to determine the energy efficiency of high-
speed gears. A series of formulas which enable accurate prediction of windage and churning power losses for 
one pinion characteristic of gear transmission geometry and prediction of physical properties of lubrication 
are presented. Presented dependencies allow to calculate energy efficiencies of high-speed gears with mini-
mum calculation efforts not only taking into an account mechanical friction losses, but also taking into ac-
count windage and churning power losses. Specific gravities for different kinds of power losses are presented. 
Analytical dependencies of oil-air density on gear transmission geometries (rotational speed, tooth face width, 
radial and axial clearances, helix angle) are obtained based on mass balance. Influence limits are studied for the 
effect of the end gaps on the power losses, and for the effectiveness of lubrication by immersion in an oil bath.  
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Keywords: high-speed, transmissions, gears, windage and churning power losses, oil-air mixture, 
tooth face width, gear pitch radius, axial clearance. 
 

Determining of opportunity of the cylindrical spur transmissions basic rack’s profiling by 
curves of the second order / P.M. Tkach // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechanical 
drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.135-144. – Bibliogr.: 17. – ISSN 2079-0791. 

The opportunity of application of second order curves, such as ellipse, parabola and hyperbola is 
considered at a profiling of a cutting rack’s teeth which is applied to manufacture of cylindrical spur 
transmissions. Limiting values of parameters of ellipse, hyperbola and parabola which make possible ap-
plication of these curves as profiles of cutting rack’s teeth are defined. In particular, for factor of height 
of the profile h=1,25 at a pressure angle on the initial direct αn<17,43° profile will be circumscribed by an 
ellipse, at αn>17,43° – a hyperbola, and at αn=17,43° – a parabola. Synthesis algorithms of gearings are 
offered on the basis of cutting rack’s teeth, delineated by second order curves – ellipse and hyperbola 
(common algorithm), and also for parabola. Control calculation which has confirmed an opportunity to 
find alternative for traditional involute transmissions with a pressure angle 20° and for aviation gears with 
a pressure angle 25° and 30,5° is executed. With use of results of the given operation it is possible to make 
the further researches of geometry of such transmissions. 

Keywords: cutting rack’s tooth, a straight tooth, a shape angle, teeth rack. 
 

Modeling stiffness values of epicycle planetary wheel gear / A.N. Chanchin // Bulletin of NTU 
"KhPI". Series: Problem of mechanical drive. – Kharkiv: NTU "KPI", 2015. – №34(1143). – P.144-153. 
– Bibliogr.: 6. – ISSN 2079-0791. 

On the basis of developed analytical models of an epicycle as a part of planetary wheel gear of 
trolleybus it is received a function of the specific rigidity considering the crack sizes, elastic deformations 
of teeths and of a rim of an epicycle under the influence of operational loadings. According to the analysis 
of operational damages the kinetics of fatigue cracks in a rim of epicycle is investigated. It is established 
that in epicycles with rather thin rim the kinetics of a fatigue crack totals three stages. The crack arising 
in a hollow between teeth is directed on a normal to a hollow surface, and after an exit to an external 
surface turns in thickness of a rim where under the influence of sign-variable flexural tension develops 
parallel to an axis. Final destruction of a rim is observed on a site of spline connection of an epicycle with 
the gearbox casing in section at an angle 25…40°. 

Keywords: epicycle, elastic deformations, fatigue crack, spectrum of vibrations. 
 

Research of a range of the main frequencies of exercise machine-hexapod / V.P. Yaglinsky, 
G.V. Kozeratsky, A.S. Obaydi, N.N. Moskvitchev // Bulletin of NTU "KhPI". Series: Problem of mechan-
ical drive. – Kharkiv: NTU "KhPI", 2015. – №34(1143). – P.153-158. – Bibliogr.:11. – ISSN 2079-0791. 

In article analytical dependences of determination of the main frequencies of the dynamic exercise 
machine of crews of fighting mobile vehicles are developed. Exercise machines on the basis of a hexapod 
machine out real overloads on crews of cars, model the movement of the vehicle in the conditions of 
difficult maneuver, an adverse condition of the road, case vibration, at refusal of systems of the car or its 
partial destruction. In emergency situations of maneuver of the car there are difficult spatial movements 
and overloads which become defining at working off of professional skills of maneuvering. Therefore 
research of a range of the main frequencies of free fluctuations of system of the exercise machine- hexapod 
is an actual task. At the movement of the exercise machine its spatial orientation and respectively oscilla-
tory parameters changes. At fluctuations of the exercise machine round this configuration Yakobian sys-
tems can be considered invariable. The generalized coefficients of rigidity and inertia thus are constants. 
The resonant modes of functioning of the exercise machine are determined from the frequency equation 
by six generalized coordinates: to three coordinates of a pole of a platform and three corners of Euler-
Krylov. By results of numerical modeling charts of dependence of the main frequencies on a spatial con-
figuration of a platform of a hexapod are constructed. At a platform deviation from horizontal situation the 
first, second and fourth main frequencies decrease and the second and fifth – increase. Value of the sixth main 
frequency fluctuates at the level of 3000s–1 and almost doesn't depend on a corner (–20°…+20°) turn of a 
platform. The set of spatial configurations of a platform with low values the main frequencies is defined. The 
knowledge of a range of the main frequencies facilitates a choice of a trajectory of possible maneuver of the 
exercise machine when training crews of cars. The received analytical models give the chance to choose 
exercise machine operating conditions in the range of admissible values of resonant frequencies. 

Keywords: frequency equation, Jacobi's matrix, resonance, rigidity. 
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